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Zusammenfassung 
Die Positioniergenauigkeit von Parallelrobotern ist ein entscheidender Faktor bei der 
Bewertung der Prozessqualität und -stabilität. Innerhalb der vorliegenden Dissertation wird 
ein Gesamtkonzept zur Analyse und Verbesserung der Positioniergenauigkeit von 
Parallelrobotern vorgestellt. Die Methoden werden anhand eines Parallelroboters mit fünf 
Freiheitsgraden in der Praxis validiert, können aber aufgrund des generischen Ansatzes für 
beliebige, nicht-redundante Parallelroboter adaptiert werden.  
Grundsätzlich unterscheidet die Methode zwischen Positionierungsfehlern, welche als 
Regelfehler innerhalb der Steuerung zugänglich sind und solchen Positionsabweichungen, die 
nur durch redundante Sensorik bzw. externe Messtechnik erfasst werden können.  
Die Regelfehler werden durch den Einsatz einer modellbasierten Vorsteuerung, welche neben 
Trägheitseffekten auch Reibungseffekte berücksichtigt, minimiert.  
Weiterhin wird eine neue Reglerarchitektur vorgestellt, für welche die Eigenfrequenzen und 
die Dämpfungsgrade der End-Effektormoden in den einzelnen Freiheitsgraden unabhängig 
voneinander eingestellt werden können. Zur realistischen Abbildung des Gesamtregelkreises 
in der Simulation werden die Übertragungsverhalten der mechatronischen Komponenten 
identifiziert und abgebildet. Es wird gezeigt, dass bei Anwendung der neuen, gekoppelten 
Regelungsarchitektur die Stabilitätsgrenzen für einen PD-geregelten einzelnen Aktuator auf 
die Stabilitätsgrenzen der gesamten Parallelstruktur übertragen werden können. Weiterhin 
wird die Stabilitätsreduktion durch Elastizitäten der mechanischen Komponenten wie 
Plattform und Kardangelenken untersucht und mit einem Mehrkörpersimulationsmodell 
bewertet. Hierauf aufbauend wird ein Auslegungsverfahren vorgestellt, welches anhand von 
gemessenen Stabilitätsgrenzen die Amplitudenreserve bezüglich der einzelnen Freiheitsgrade 
derart anpasst, dass eine optimale Reglereinstellung für alle Freiheitsgrade erreicht wird.  
Zur Reduktion der durch die Steuerung nicht messbaren Bewegungsfehler wird zunächst ein 
Struktursteifigkeitsmodell hergeleitet, mit welchem die statischen Bahnabweichungen am 
End-Effektor aufgrund von Prozess- bzw. Trägheitskräften ermittelt werden. Weiterhin 
können die einzelnen Beitragsleister quantifiziert werden, so dass die Identifikation von 
Schwachstellen zur Optimierung einzelner Komponenten möglich wird. So kann für die 
untersuchte Parallelstruktur die Elastizität der Verdrehsicherung als Hauptbeitragsleister 
identifiziert werden, worauf eine konstruktive Neugestaltung vorgestellt wird.   
Im letzten Teil der Arbeit werden toleranz- und montageinduzierte kinematische Fehler durch 
die Anwendung einer weiterentwickelten Kalibrierungsmethode minimiert. Ausgehend von 
einer Optimierung geeigneter Mess-Posen wird die Identifikation unter Anwendung externer 
Messtechnik durchgeführt. Die statische Positionierungsgenauigkeit der Parallelstruktur kann 
durch das vorgestellte Verfahren um mehr als 80 Prozent gesteigert werden.  
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Abstract 
The positioning accuracy of parallel robots is a decisive factor for evaluating process quality 
and stability. Within this doctoral thesis an overall concept for assessing and optimizing the 
positioning accuracy of parallel robots is presented. The developed methods are validated 
with an existing parallel robot with five degrees of freedom. Yet, due to the generic approach 
the methods can be adapted to any further non-redundant parallel architecture.  
Basically, the introduced method distinguishes between positioning errors which are 
accessible as control errors within the control system and those errors which can only be 
evaluated by redundant sensors or external measurement equipment.  
The internal control errors are minimized by utilizing a model-based feedforward control. The 
developed model considers inertia as well as friction effects.  
Within the next step, a new control architecture is introduced. Within this control approach 
the eigenfrequencies and damping ratios of the end-effector modes can be defined separately 
and independently for each degree of freedom. To map the properties of the entire control 
loop within the simulation properly the transfer behaviors of the relevant mechatronic 
components are modeled and identified with measurements. It is shown that by applying the 
introduced coupled control architecture the stability ranges for one PD-controlled separate 
actuator match the stability range for the entire parallel robot. Moreover, the stability 
reduction due to elasticities of mechanic components like the mobile platform and the 
universal joints are evaluated with multi-body-simulation models. Based on this, a parameter 
setting method is presented which factors in the measured stability range and modifies the 
system’s gain margins with respect to each separate degree of freedom such that an optimal 
control parameter setting is found.  
To reduce the positioning errors which are not accessible within the control a structural 
stiffness model of the system is introduced. This model is able to quantify the static motion 
errors of the end-effector due to process and inertia forces. Furthermore, the model can 
evaluate the elasticity contribution of each mechanical component. With the help of this 
model the mechanical rotation restriction is identified to be one major elasticity contributor. 
As a result, a newly developed rotation restriction is presented.       
The last part of the thesis deals with the reduction of kinematic errors due to tolerances and 
assembly imperfections. To achieve this, an available calibration method is improved and 
applied to the parallel robot. Starting with the optimization of suitable measurement poses the 
identification is performed with the help of an external measurement system. By utilizing this 
method the static positioning accuracy can be improved by more than 80 per cent.  
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Formelzeichen 
Kinematik / Dynamik Pentapod:  
,  ,     Kardanwinkel um die X-, Y- und Z-Achse 
,  5 5v u  Drehachse d. Bein- und Gestellgelenkhälfte (gestellseitiges Kardangelenk) 
,   5 5v u  Drehachse d. Bein- und Plattformgelenkhälfte (plattformseitiges Kardangelenk) 
,  O O  Ursprung von globalem und plattformseitigem Koordinatensystem 
ia  
Gestellseitige Gelenkpunktvektoren (bezogen auf das Gestellsystem) 
ib  
Plattformseitige Gelenkpunktvektoren (bezogen auf das Plattformsystem) 
id  
Beinvektoren  (Länge entspricht d. Abstand der Gelenkpunkte) 
is  
Beinrichtungsvektoren  (Richtung: Gestell- Plattform) 
i  Beinlängen (Distanz der Gelenkpunkte) 
 p Translatorische Plattformposition 
 Q Drehmatrix vom Plattformsystem ins Gestellsystem 
,  P,ext P,extF M  Externe Kräfte / Momente auf die Plattform 
iF  
Gelenkkräfte an der Plattform 
52M  
Gelenkmoment im Kardangelenk von Bein fünf (plattformseitiges 
Kardangelenk) 
52n  Wirkrichtung des Gelenkmoments 52M  
,Pm PI  
Plattformmasse, Plattformträgheitstensor 
,  P Pω ω  Plattformwinkelgeschwindigkeit / -winkelbeschleunigung 
P,Sr  Ortsvektor des Plattformschwerpunkts (bezogen auf den Plattformursprung) 
,  1 5,1r r  Schwerpunktlage der Statoren bezogen auf den Gelenkpunkt a 
,  2 5,2r r  Schwerpunktlage der Läufer bezogen auf den Gelenkpunkt b 
,  i 51M M  
Gelenkmomente in den gestellseitigen Kardangelenken 
,  i 51n n  
Wirkrichtungen der gestellseitigen Gelenkmomente (Kardangelenke) 
i,externM  Gesamtträgheitsmomente der Beine 
,  i iω ω  Beinwinkelgeschwindigkeit / -winkelbeschleunigung 
, ,1 51m m 1iI  
Statormasse, Statorträgheitstensor 
, ,2 52m m 2iI  
Läufermasse, Läuferträgheitstensor 
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iI  
Gesamtbeinträgheitstensor 
iQ  
Drehmatrix vom Beinkoordinatensystem ins Gestellsystem 
r,iv  Relativgeschwindigkeit des Läufers in Beinrichtung 
intF  
Vektor der internen Gelenkkräfte, 21 Zeilen 
extF  
Vektor der externen Belastungen (Prozess, Trägheiten), 21 Zeilen 
intJ  
Koeffizientenmatrix des linearen Gleichungssystems zur Bestimmung der 
internen Gelenkkräfte (21 Zeilen, 21 Spalten) 
i,dyn,nF  
Läuferlängskraft durch Trägheitsseffekte 
act,iF  Aktuatorkräfte 
Reibungsmodell:  
Statik,AktuatorF  Aktuatorkräfte des statischen Modells 
,  Steifigkeit ReibungF F  
Wegabhängiger Steifigkeitseinfluss sowie wegabhängige maximale 
Reibkraft 
,  0 0s   Aktuatorweg und Reibkraftpotenzial bei letzter Richtungsumkehr 
D  Reibkraftübergangsparameter 
Verbesserung durch 
Vorsteuerung: 
 
 5,Ex  Plattform-Positionierungsfehler des Pentapods in den fünf Freiheitsgraden 
A5J  
Jacobimatrix: Übersetzung der zeitlichen Änderung der Freiheitsgrade auf 
die Aktuatorgeschwindigkeiten 
 5ρ  Beinlängenfehler der fünf Linearaktuatoren 
Identifikation:  
 ,  tot totT G s  Totzeit der Regelstrecke, Übertragungsfunktion des Totzeitglieds 
FVk  
Statischer Übersetzungsfaktor zwischen Stellspannung und Kraft 
,  act actx F  
Aktuatorweg / Aktuatorkraft 
actm  
Läufermasse 
   ,  V f f  Vergrößerungsfunktion, Phasenlage über der Frequenz f 
   ,  0 0G f f  Vergrößerungsfunktion, Phasenlage der Regelstrecke 
   ,  Ri RiG f f  Vergrößerungsfunktion, Phasenlage der unterschiedlichen Regler 
,  P DK K  
P- und D-Faktoren der Regelung 
PT1,iT  Zeitkonstanten der PT1-Filter der Regler 
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     , ,  ,  PA1 i PT1 PDG s G s G s  Teil-Übertragungsfunktionen des Regelstreckenmodells 
 actG s  Übertragungsfunktion des mechanischen Teilsystems (Läufer) 
 G s  Geschlossener Regelkreis 
lA  
Systemmatrix zur Identifikation der Lumped-Mass-Modellparameter  
, , ,,  ,  p l p l p lm k c  
Masse der Plattform-Einzelmassen, Steifigkeit und Dämpfungskonstante der 
Kraftelemente zwischen den Einzelmassen  
kardank  
Steifigkeit der Kardangelenke  
Lineare Modellierung:  
5,Ex  Aktuelle End-Effektorgeschwindigkeit in den fünf Freiheitsgraden 
5M  
Transformierte Massenmatrix (bezogen auf die fünf Freiheitsgrade) 
6M  
Sechsdimensionale, quadratische Massenmatrix (kartesische Koordinaten) 
EJ  
Transformation zwischen den drei Winkelgeschwindigkeiten der 
Kardanwinkel zu kartesischen Winkelgeschwindigkeiten 
E5J  
Transformation zwischen fünf und sechs Freiheitsgraden (jeweils 
Winkelgeschwindigkeiten in Kardannotation) 
,5 5,STρ ρ   Aktuatorgeschwindigkeiten: tatsächlich / Signal in Steuerung: 5-dimensionaler Vektor 
,6 Ex  3 translatorische Geschwindigkeiten ( ,  , x y z   ) und 
Winkelgeschwindigkeiten ,  ,      
6x  3 translatorische Geschwindigkeiten ( ,  , x y z   ) und 
Winkelgeschwindigkeiten ,  , x y z    
,  0 0K C  Steifigkeits- und Dämpfungsmatrix (P- und D-Anteil) auf Aktuatorebene  
,  5 5K C  Steifigkeits- und Dämpfungsmatrix (P- und D-Anteil) bezogen auf die 
Plattform 
 PG s  5-dim. Übertragungsfunktion des mechanischen Teilsystems (Plattform) 
 SAG s  5-dim. Übertragungsfunktion von Sensorik und Aktuatorik 
 R,PDG s  5-dim. Übertragungsfunktion eines allgemeinen PD-Reglers 
 FilterG s  5-dim. Übertragungsfunktion des Regelstreckenfilters 
   ,  0RG s G s  5-dim. Übertragungsfunktion des offenen / geschlossenen Regelkreises 
,  i if D  Frequenzen und Dämpfungsgrade der Steuerung 
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Nichtlineare Modellierung : 
,i i1i 2ir  r   
Schwerpunktgeschwindigkeiten von Stator und Läufer 
,  i i1i 2iJ J  
Transformationsmatrizen zur Reduktion der Beinträgheiten auf die 
Plattformträgheitseffekte 
Einfluss der Steifigkeitseffekte:  
kardanc  
Dämpfungskonstante der Kardangelenke  
,  ,  L L Lx x x   Position / Geschwindigkeit und Beschleunigung der Läufer 
kA  
Systemmatrix des 10-FHG-Systems von Läufern und Plattform  
 statorG s  5-dim. mechanische Übertragungsfunktion der Statoren 
 laeuferG s  5-dim. mechanische Übertragungsfunktion des Zustandsraummodells von Läufern / Plattform 
 sR,PD,80HzG  5-dim. Übertragungsfunktion des PT1-Filters des Geschwindigkeitssignals 
 s0R,kardanG  Offener Gesamtregelkreis (Berücksichtigung der Kardangelenkelastizität) 
Struktursteifigkeitsmodelle:  
ov,PT  
Transformationsmatrix zur Korrelation der Jacobimatrix der 
Kraftübertragung mit der diagonalen Struktursteifigkeitsmatrix  
S,PK  
Auf die Plattform bezogene Struktursteifigkeitsmatrix  
diag,PK  
Diagonalmatrix der Struktursteifigkeiten  
int,SF  Vektor der internen Gelenkkräfte, 21 Zeilen 
ext,SF  Vektor der externen Belastungen, 21 Zeilen 
S,P,NJ  
Transformierte Jacobimatrix der Kraftübertragung  
51k  
Auf die Wirkachse des Moments im gestellseitigen Kardangelenk von Bein 
5 reduzierte Steifigkeit 
, , ,,5 T 5 B ik k  
Torsions- und Biegesteifigkeiten von Bein 5 (bezogen auf das 
Beinkoordinatensystem) 
Kalibrierung:  
K,pentapodJ  Posen-Jacobimatrix  
iη  Vektor der kinematischen Parameter für ein Bein (7-dim.) 
,  ,  ,  1 2 3 4O O O O  Observability Indizes 
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1 Einleitung und Konzept der Arbeit 
Parallelroboter haben in den letzten Dekaden aufgrund ihrer vielen Vorteile gegenüber 
seriellen Strukturen sowohl im Forschungsbereich als auch innerhalb von Industrie-
anwendungen zunehmend an Bedeutung gewonnen. Während sich serielle Strukturen 
hauptsächlich durch einen großen Arbeitsraum auszeichnen, liegen die Vorteile von 
Parallelstrukturen im Bereich hoher Positioniergenauigkeit, hoher Steifigkeit und einem 
hohen Nutzlastverhältnis. Somit können prinzipiell hochdynamische Bewegungen erzeugt 
werden [Mer06, SK08]. 
Eine der bekanntesten Vertreter der Parallelroboterfamilie ist die Stewart-Gough-Plattform, 
welche bereits 1965 vorgestellt wurde [Ste65]. Die Plattform besitzt sechs Freiheitsgrade und 
wurde zur Positionierung und Orientierung eines Flugsimulators eingesetzt. Die Aktuatoren 
sind Schubachsen, sechs Beine verbinden die Plattform mit dem Gestell. Ein solcher Aufbau 
wird in der Literatur häufig auch als Hexapod bezeichnet.  
Eine weitere, speziell in Industrieanwendungen sehr erfolgreiche Struktur wurde 1988 von 
Clavel vorgeschlagen. Der „Deltaroboter“ besitzt drei translatorische Freiheitsgrade und wird 
für hochdynamische Pick & Place Positionierungsaufgaben verwendet [Cla88, Cla90]. 
Aufgrund der gestellfesten Antriebseinheiten ist die bewegte Masse extrem niedrig und somit 
ist der Deltaroboter die klassische Referenz der Leichtbauroboter.      
Diese Arbeit behandelt die Bewertung und Optimierung der Positioniergenauigkeit von 
Parallelstrukturen. Diese ist von entscheidender praktischer Relevanz. So etwa kann es bei 
mangelnder Präzision für einen Deltaroboter zur Kollision zwischen Förderband und End-
Effektor und damit zu mechanischen Schäden kommen. Weiterhin kann bspw. bei geringer 
Genauigkeit eines Hexapods beim Einsatz als Positionierungseinrichtung für Fertigungs-
verfahren die vorgeschriebene Bearbeitungsgüte nicht erreicht werden.  
Das Genauigkeitsproblem wird auf zwei Bereiche aufgeteilt, einerseits auf die innerhalb der 
Steuerung messbaren Positionsabweichungen sowie andererseits auf die aufgrund von 
externen Kräften sowie kinematischen Fehlern nicht direkt messbaren Bewegungsfehler. 
Letztere können nur mit Hilfe zusätzlicher Messtechnik bzw. redundanter Sensorik erfasst 
werden. 
Die Herleitung sowie die praktische Umsetzung der Verfahren erfolgen für einen 5-DOF-
Parallelroboter, nachfolgend „Pentapod“ genannt, dessen Prototyp innerhalb des DFG-
Projekts „Parasew 1000“ als Positionierungseinrichtung eines Nähkopfs für ein einseitiges 
hochdynamisches Nähverfahren konstruiert und gebaut wurde [IRW10, MBC04, MKH06, 
MNC05, NRC07a, NRC07b, NRC08].    
Das allgemeine Vorgehen und die Struktur der vorliegenden Arbeit werden im folgenden 
Unterkapitel dargelegt. 
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1.1 Konzept der Arbeit 
In der vorliegenden Arbeit werden Verfahren zur Analyse und Optimierung der 
Positioniergenauigkeit von Parallelstrukturen vorgestellt. Die Verfahren werden exemplarisch 
für den Pentapod hergeleitet, wobei es sich prinzipiell um einen Hexapoden mit blockiertem 
Freiheitsgrad um die Vertikalachse handelt. Dementsprechend ergeben sich für den Pentapod 
drei translatorische und zwei rotatorische Freiheitsgrade. Die praktische Umsetzung und 
Validierung der Verfahren wird ebenfalls für den Pentapod durchgeführt.  
Die Gesamtpositioniergenauigkeit wird in dieser Arbeit auf zwei Hauptbereiche aufgeteilt 
(Abb. 1.1). Unterschieden werden kann zwischen Positionierfehlern, welche innerhalb der 
Steuerung als Regelfehler auftreten und solchen Fehlstellungen, welche nur durch redundante 
Sensorik oder externe Messtechnik erfasst werden können.  
 
Abb. 1.1: Verfahren zur Verbesserung der Positioniergenauigkeit einer Parallelstruktur 
Im ersten Teil der Arbeit wird der Einfluss von Vorsteuerungsmodellen diskutiert. Es werden 
zunächst die kinematischen Zusammenhänge und darauf aufbauend das inverse dynamische 
Modell für den Pentapod hergeleitet (Kapitel 3). Aufgrund des hohen Einflusses der 
Reibungseigenschaften wird das dynamische Vorsteuerungsmodell um ein Reibungsmodell 
erweitert (Kapitel 4). Im Anschluss wird die Verbesserung der Positioniergenauigkeit durch 
die Vorsteuerung diskutiert (Kapitel 5).  
Im nächsten Schritt wird die Verringerung der steuerungsinternen Regelfehler durch eine 
steifere und stabilere Auslegung der Regelung angestrebt. Zur physikalisch sinnvollen 
Modellierung des Gesamtregelkreises werden zunächst die Übertragungseigenschaften der 
Sensorik und der Aktuatoren des Pentapods identifiziert. Des Weiteren werden relevante 
Struktursteifigkeitseffekte quantifiziert und die physikalischen Parameter der Ersatzmodelle 
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ermittelt (Kapitel 6). Anschließend kann ein linearisiertes, mehrdimensionales 
Übertragungsmodell hergeleitet werden (Kapitel 7). An diesem Punkt wird ein Vergleich 
zwischen gelenkbasierter Regelung, d.h. eine Regelung ohne Kopplung der Beinfehler / 
Beinkräfte zwischen unterschiedlichen Aktuatoren, und gekoppelter Regelung, diskutiert. Für 
die gekoppelte Regelung können die Eigenfrequenzen und Lehr’schen Dämpfungsmaße des 
End-Effektors in allen fünf Freiheitsgraden separat eingestellt werden. Nach der Definition 
von Performancekriterien wird das Verhalten im Zeitbereich vergleichend ausgewertet. 
Anschließend wird das Verfahren zur Regelungsauslegung auf ein nichtlineares MKS-Modell 
übertragen (Kapitel 8). An dieser Stelle können nichtlineare Masseneffekte durch die 
Beinträgheiten, Reibungseffekte, Effekte durch die Begrenzung der max. Stellspannung, 
Effekte durch unterschiedliche Filter sowie durch die Elastizität der Verdrehsicherung 
quantifiziert werden. Im nächsten Schritt werden in Kapitel 9 die Effekte der Plattform- sowie 
der Kardangelenksteifigkeit auf die Stabilität des Gesamtregelkreises diskutiert. In Kapitel 10 
wird ein Auslegungsverfahren für die gekoppelte Regelung vorgestellt, welches zur 
Bestimmung der idealen Parameter zum Teil auf Messungen und zum Teil auf Simulationen 
aufbaut. Die reale Performance der in dieser Weise eingestellten gekoppelten Regelung wird 
in Kapitel 11 im Vergleich zur gelenkbasierten Regelung analysiert.  
Im zweiten Teil der Arbeit werden Positionierungsfehler betrachtet, die nicht durch 
steuerungsinterne Messtechnik erfasst werden können. Hierbei handelt es sich einerseits um 
Positionierungsfehler durch den Einfluss von Strukturverformungen als Resultat externer 
Kräfte. Zur Quantifizierung der Fehler wird ein Steifigkeitsmodell für den Pentapod 
hergeleitet (Kapitel 12). Anschließend werden Kennzahlen definiert, welche die Verhältnisse 
zwischen den Steifigkeitseffekten der Regelung und den Steifigkeitseffekten der 
mechanischen Struktur beschreiben (Kapitel 13).  
Andererseits können aufgrund von Montage- und Fertigungsfehlern ebenfalls kinematische 
Fehler auftreten. Dementsprechend wird im letzten Teil (Kapitel 14) ein kinematisches 
Kalibrierungsverfahren für den Pentapod vorgestellt. Zunächst werden die zu optimierenden 
kinematischen Parameter dargelegt. Im Anschluss werden Stellungen optimiert, welche sich 
durch hohe Einflussfaktoren auszeichnen und somit zu einer hohen Kalibrierungsqualität 
führen. Die Erhöhung der Positioniergenauigkeit durch die Kalibrierung wird anhand von 
Messungen quantifiziert. 
 
 
  
Gesamtsystemkomponenten des Pentapods 
-4- 
2 Gesamtsystemkomponenten des Pentapods 
Bei der Pentapodstruktur handelt es sich kinematisch gesehen um eine 4UPS-1UPU-Struktur 
(U: universal joint / Kardangelenk, P: prismatic joint / Schubgelenk, S: spherical joint / 
Kugelgelenk). Für den umgesetzten Prototyp werden Linearantriebe verwendet, welche 
kinematisch einem Drehschubgelenk entsprechen. Somit müssen zum Erhalt der korrekten 
Beinfreiheitsgrade die Beine mit UPS-Struktur mit zwei Kardangelenken ausgeführt werden. 
Für das dynamische Modell in Kapitel 3 wird im Gegensatz zu den Arbeiten von Nefzi die 
Standard-Struktur mit UPS-Beinen analysiert [Nef10]. Es werden hierbei die 
Relativrotationen zwischen Läufer und Stator vernachlässigt, diese haben jedoch praktisch 
keinen Einfluss auf die dynamischen Effekte des Gesamtsystems. Für das fünfte Bein wird 
konstruktiv eine kinematische Verdrehsicherung für den Linearantrieb umgesetzt (Abb. 2.1). 
Die Bremsen sowie der Nähkopf werden für die weiteren Betrachtungen zur Reduktion von 
Trägheits- und Reibungseffekten demontiert. 
Stator
End-Effektor
Verdrehsicherung
Bein 5
Läufer
Gestellrahmen
Nähkopf
Bremse
 
Abb. 2.1: Strukturkomponenten des Pentapods 
Die Ansteuerung des mechatronischen Systems erfolgt über die MATLAB-Toolbox xPC-
Target. Hierbei wird ein Steuerungsrechner (Target-PC) zur Auswertung der Messsignale und 
zur Übertragung der Stellsignale verwendet. Das Steuerungsmodell kann als Simulink-Modell 
kompiliert und auf den Steuerungsrechner per TCP/IP von einem Arbeitsrechner übertragen 
werden. Es ergibt sich ein einfacher Transferprozess zwischen der Entwicklung eines 
Simulink-Steuerungsmodells und der Implementierung am realen Prüfstand. Die 
mechatronischen Komponenten sind in Abb. 2.2 dargestellt. Es werden Linearantriebe der 
Firma LinMot mit zugehörigen Servoverstärkern verwendet [Lin05, Lin09]. Die 
Servoverstärker werten ein 10-V-Stellsignal aus und stellen die elektrischen Leistungssignale 
(Spannung, Strom, Frequenz) zwischen Verstärker und Aktuator derart ein, dass sich statisch 
eine spannungsproportionale Kraft ergibt. Für den mittleren Hubbereich von 160 mm ergibt 
sich eine Maximalkraft von 308 N, welche zum Rand des Arbeitsbereichs auf eine 
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Maximalkraft von 179 N linear abfällt. Es wird angestrebt, den Aktuator im mittleren 
Hubbereich zu betreiben. Das dynamische Übertragungsverhalten von Servoverstärker und 
Linearantrieb wird in Kapitel 6 identifiziert. Das Stellsignal für die Servoverstärker wird über 
eine PCI Karte 6703 der Fa. National Instruments bereitgestellt. Die Karte weist eine Stellzeit 
von ca. 900 μs auf, das Spannungssignal ist stabil und genau. Die Linearantriebe haben 
inkrementelle Weggeber, welche über zwei ADDI-Data-Zählerkarten ausgewertet werden. 
Das Inkrement beträgt 40 μm. Die Genauigkeit liegt im Bereich des 2-4fachen Inkrements. 
Die Signale der Sensoren weisen ein dynamisches Verzögerungsverhalten auf.  
Das Wegsignal der Sensorik ist nicht absolut, d.h. es muss zunächst eine Referenzierungs-
bewegung ausgeführt werden. Zu diesem Zweck sind am Stator Schalter des Typs Saia 
burgess V4 montiert, welche bei minimalem Hub ein Bitsignal an den Parallelport des 
Steuerungsrechners übermitteln. Die Schalter weisen Hystereseeigenschaften auf, diese sind 
jedoch nahezu konstant, was somit zu einer akzeptablen Wiederholgenauigkeit führt. 
Das Steuerungskonzept gliedert sich demzufolge in die drei Takte: Referenzierung - 
Bewegung - Anfahren der statischen Ruhelage. Es werden zunächst alle Aktuatoren 
eingefahren bis alle Schalter aktiviert sind. Diese sogenannte Referenzlage muss einmalig 
messtechnisch erfasst werden (z.B. über ein optisches Messsystem). Aus dieser Referenzlage 
kann dann jede beliebige Lage innerhalb des Arbeitsraums unter Verwendung des inversen 
kinematischen Modells angefahren werden. Die Rückbewegung aus der Referenzlage in die 
statische Ruhelage erfolgt im dritten Takt des Steuerungsablaufs. 
Abb. 2.2: Mechatronische Komponenten des Pentapods 
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3 Inverse Kinematik und Dynamik für den Pentapod 
3.1 Inverse Kinematik 
Ziel der inversen kinematischen Rechnung ist das Bereitstellen eines Zusammenhangs 
zwischen den notwendigen Beinlängen und den Freiheitsgraden der Struktur. Da die 
betrachtete Parallelstruktur fünf Freiheitsgrade aufweist, ist die Position und Orientierung im 
Raum allein basierend auf der Information der Freiheitsgrade nicht eindeutig. 
Dementsprechend muss ein Zusammenhang zwischen einer Koordinate und den 
Freiheitsgraden hergeleitet werden. Im betrachteten Fall handelt es sich um die 
Zwangsrotation der Plattform aufgrund der Rotationsrestriktion, welche durch das fünfte 
Bein, die UPU-Kette, eingeleitet wird [MNC05, MNK07].  
Die Plattformposition wird durch die translatorische Lage und nach Definition über die 
Kardanwinkel, welche eine sukzessive Drehung um die X-Y-Z-Achsen darstellen, definiert. 
Die Rotationswinkel werden in ihrer Reihenfolge mit  ,   und   bezeichnet. Die 
kinematische Zwangsbedingung wird verwendet um die Zwangsrotation   in Abhängigkeit 
der fünf Freiheitsgrade zu bestimmen.   
 
Abb. 3.1: Vektorbezeichnungen: Kinematik Pentapod 
Die Herleitung der kinematischen Zwangsbedingung basiert auf den geometrischen 
Beziehungen der Kardangelenke innerhalb der kinematischen Kette mit UPU-Struktur. Die 
Rotationsachsen der Gelenke werden zwischen Gestell und Bein mit iu   (gestellseitig) und iv  
(beinseitig) bezeichnet. Die weiteren Bezeichnungen werden in Abb. 3.1 visualisiert.   
Inverse Kinematik und Dynamik für den Pentapod 
-7- 
Die beinseitigen Drehachsen der beiden Kardangelenke im fünften Bein sind konstruktiv 
parallel angeordnet und können sich aufgrund der prismatischen Führung nicht relativ 
zueinander verdrehen. Des Weiteren stehen die Kardanachsen in einem Gelenk immer 
senkrecht aufeinander. Dementsprechend kann folgender Zusammenhang zwischen dem 
beinseitigen Drehachsenvektor zwischen Gestell und Bein sowie dem plattformseitigen 
Drehachsenvektor aufgestellt werden:  
0 5 5v u  (3.1)
Weiterhin liegt die beinseitige Kardanachse immer senkrecht zum Beinvektor 5d  sowie 
ebenfalls zur gestellseitigen Kardanachse 5u : 
 5 5 5v d u  (3.2)
Die Beinlängen werden über die Beträge der Beinvektoren bestimmt. Diese ergeben sich aus 
dem zugehörigen Vektorzug zu:  
   0i i id p Q b a  (3.3)
Die Drehmatrix Q, welche das körperfeste End-Effektor-Koordinatensystem in das globale 
Koordinatensystem transformiert, kann durch sukzessive Multiplikation der Standard-
drehmatrizen erzeugt werden:
 
 
         
                       
                       
c c c s s
c s s s c c c s s s s c
s s c s c s c c s s c c
    
           
           
                         
Q  
(3.4)
Hierbei stellt die Funktion c den Kosinus und s den Sinus des entsprechenden Winkels dar. 
Gleichung 3.3 wird zur Herleitung der kinematischen Zwangsbedingung für das UPU-Bein 
formuliert:  
   05 5 5d p Q b a  (3.5)
Zur Vereinfachung der Zusammenhänge wird die gestellseitige Kardanachse parallel zur 
globalen X-Achse angeordnet:  
1
0
0
      
5u  
(3.6)
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Weiterhin liegt die plattformseitige Kardanachse des fünften Beins parallel zur X-Achse des 
lokalen, körperfesten Koordinatensystems des End-Effektors:
 
 
1
0
0
       
5u Q  
(3.7)
Unter Verwendung von Gleichung 3.6 und 3.5 kann Gleichung 3.2 gelöst werden. 
Anschließend kann der kinematische Zusammenhang durch Lösung von Gleichung 3.1 unter 
Ausnutzung von Gleichung 3.7 hergeleitet werden:
 
 
 sin( ) sin( ) cos( )atan 2
cos( ) sin( ) cos( ))
            B5
z y
z y z
       
(3.8)
Die Zwangsrotation um den Winkel   ist abhängig von den aktuellen End-Effektor-
Freiheitsgraden ( ,  ,  ,  y z   ) und der Vertikalposition des fünften Gelenks B5z , gemessen im 
mitbewegten Koordinatensystem des End-Effektors. 
Unter Verwendung des kinematischen Zusammenhangs für die Zwangsrotation können die 
Beinvektoren durch Gleichung 3.3 abhängig von den aktuellen Werten der Plattform-
freiheitsgrade  ,  ,  ,  x, y z    bestimmt werden. Die steuerungstechnisch relevanten 
Beinlängen ergeben sich zu:  
i  id  (3.9)
3.2 Inverse Dynamik 
In der Literatur finden sich zahlreiche Untersuchungen zur inversen dynamischen 
Modellierung von Parallelstrukturen. Ziel ist im Allgemeinen die Berechnung der zur 
Einhaltung einer vorgegebenen Bewegung notwendigen Antriebskräfte oder -momente. Bis 
auf wenige Ausnahmen lassen sich alle Untersuchungen in drei Vorgehensweisen unterteilen. 
Zum einen können die Zusammenhänge über das Prinzip der virtuellen Arbeit hergeleitet 
werden [Nef10, SXS09, Tsa00]. Ein weiterer Ansatz stellt die Verwendung der 
Lagrange’schen Gleichungen 2. Art dar [BTJ06]. Darüber hinaus können die Berechnungen 
auch mit dem klassischen Ansatz nach Newton / Euler aufgestellt werden [DM98, MNK07]. 
In dieser Arbeit wird der Ansatz nach Newton / Euler verwendet. 
Die dynamische Rückwärtsrechnung zeichnet sich durch den Vorteil aus, dass für die 
relevanten Bauteile die Systemkräfte über das statische Gleichgewicht bestimmt werden 
können. Voraussetzung dafür ist, dass für alle bewegten Komponenten die 
Bewegungszustände gegeben sind und somit die Trägheitskräfte nach d’Alembert in die 
statische Berechnung einfließen können. Ausgangspunkt der dynamischen Rückwärts-
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rechnung ist demnach eine Trajektorie der Plattform, welche die Freiheitsgrade abhängig von 
der Zeitkoordinate definiert. Das statische Gleichgewicht muss sowohl für die Plattform als 
auch für alle fünf Beine gewährleistet sein. Die Beine finden in diesem Fall als einteiliges 
Bauelement Berücksichtigung. Jedoch müssen Trägheitskräfte, welche aus Ausfahr- bzw. 
Einfahr-bewegungen des Läufers resultieren, zusätzlich angegeben werden.  
Die dynamische Rückwärtsrechnung startet ausgehend vom Plattformgleichgewicht. Hierbei 
werden externe Prozesskräfte und -momente als bekannt angenommen. Externe Krafteinflüsse 
resultierend aus den Trägheitskräften werden anhand des Bewegungszustands des End-
Effektors abgeleitet. Abb. 3.2 stellt die relevanten Größen und Bezeichnungen dar. Das 
Kräfte- und Momentengleichgewicht berechnet sich mit:
 
 
 
   0
 0
i
52
i
M
 
        


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0
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F F
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(3.10)
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Abb. 3.2: Vektorbezeichnungen: Kraft-/Momentengleichgewicht am End-Effektor 
Die externen Kräfte setzen sich aus den Trägheitskräften durch die Translations-
beschleunigung und den Prozesskräften zusammen:  
   P
x
m y
z
        
P,ext P,ext,ProzessF F


  
(3.11)
Im allgemeinen Fall liegt der Schwerpunkt nicht im Ursprung des lokalen 
Koordinatensystems. Der zugehörige Abstandsvektor wird mit P,Sr  bezeichnet. Die externen 
Momente ergeben sich in diesem Fall zu:
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    
                     

 

P
x
m y
z
P,ext P P P P P P,S P,ext P,ext P,ext,ProzessM I ω ω I ω r r F M
 
(3.12)
Alle Vektoren werden hierbei im globalen Koordinatensystem dargestellt. Der Plattform-
Trägheitstensor muss demnach vom lokalen ins globale System transformiert werden:  
    P TP PI Q I Q
 
(3.13)
Die Trajektorie stellt die Freiheitsgrade über der Zeit dar. Unter Verwendung der 
kinematischen Zwangsbedingung kann die dritte Relativrotation um die Z-Achse   zu jedem 
Zeitpunkt analytisch bestimmt werden. Die Bestimmung der Winkelgeschwindigkeiten bzw.                       
-beschleunigungen von  ,   und   erfolgt im Anschluss über numerische Differentiation. 
Die Relativrotationen müssen im nächsten Schritt in Absolutwinkelgeschwindigkeiten und           
-beschleunigungen transformiert werden. Die Winkelgeschwindigkeit der Plattform, 
gemessen im globalen Koordinatensystem, ergibt sich über die Differentiation der Drehmatrix 
mit:  
 
     
     
sin
   cos sin cos
sin cos cos
  
    
    
             
Pω
 
 
   
(3.14)
Über die Ableitung der Winkelgeschwindigkeit nach der Zeit ergibt sich für die 
Winkelbeschleunigung:
 
 
   
               
               
c s
  c s c c s s s c
s c s c c s c c
     
               
               
                                      
Pω
  
       
        
(3.15)
Die unbekannten Systemgrößen aus Gleichung 3.10 sind die internen Kräfte in den 
Kugelgelenken von Bein eins bis vier sowie die Kraft im Kardangelenk von Bein fünf 
zwischen Bein und Plattform. Des Weiteren ist das Zwangsmoment, welches durch das 
Kardangelenk eingeleitet wird, ebenfalls unbekannt. Die Richtungen der Kräfte entsprechen 
im Allgemeinen nicht den Beinrichtungen, weshalb die unbekannten Kräfte in allen drei 
Komponenten bestimmt werden müssen. Das Zwangsmoment stellt eine skalare Unbekannte 
dar, da die Wirkrichtung aus der Stellung des Kardangelenks berechnet werden kann. 
Zusammenfassend ergeben sich also 16 unbekannte Systemgrößen, wobei diesen nur sechs 
Bestimmungsgleichungen aufgrund der Gleichgewichtsbedingungen der Plattform 
gegenüberstehen. 
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Die weiteren notwendigen Bedingungen ergeben sich aus den Momentenbilanzen der Beine 
um die gestellseitigen Gelenkpunkte (Abb. 3.3). Hierbei muss zwischen den UPS- und der 
UPU-Kette unterschieden werden. Für die UPS-Beine ergibt sich der Zusammenhang:
 
 
1 01 2i
i i
r rM  
               i i i i G,1 i G,2 i,extern
d F n d F d F M
 
(3.16)
Analog wird dies auch für die UPU-Kette durchgeführt, hier muss allerdings das Moment 
52M im Kardangelenk zwischen Bein und End-Effektor ebenfalls Berücksichtigung finden:   
1 05,1 5,252 51
5 5
r r
M M  
                 5 5 52 51 5 G5,1 5 G5,2 5,extern
d F n n d F d F M
 
(3.17)
iu
iv
iM
in
is
id
i-F
iB
iA
G,1F
G,2F
1r
2r
i,externM
 
Abb. 3.3: Vektorbezeichnungen: Momentengleichgewicht für die UPS-Beine 
Um die Momentenvektoren auf skalare Unbekannte zurückzuführen, ist die Information über 
die Wirkrichtung relevant. Das Moment in einem Kardangelenk wird um eine virtuelle Achse 
übertragen, welche senkrecht auf beiden Drehachsen des Gelenks steht. Die Richtungs-
vektoren für die Momente im Kardangelenk zwischen Gestell und Bein ergeben sich demnach 
stellungsabhängig zu:   
   i i i in u d u  (3.18)
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Für das Kardangelenk zwischen Bein und Plattform an Bein fünf ergibt sich der 
entsprechende Zusammenhang analog zu:
 
 
    52 5 5 5n u d u  (3.19)
Die externen Momenteneinflüsse auf die Beine teilen sich in Trägheitswiderstände gegen eine 
Bein-Winkelbeschleunigung, gyroskopische Effekte sowie Momenteneinwirkung durch die 
Coriolisbeschleunigung des Läufers auf:
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 
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M I ω ω I ω d ω d
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(3.20)
Der Trägheitstensor iI  setzt sich aus den transformierten Trägheitstensoren des Stators und 
des Läufers zusammen:
 
 
  T   i ii i 1i 2i i I Q I I Q
 
(3.21)
Die X-Achse des lokalen Bein-Koordinatensystems zeigt in Beinrichtung (in Richtung von  
is ). Die Y-Achse entspricht dem Vektor iv  und die Z-Achse wird orthogonal definiert:
 
 
 
  
        
i i ii i
i i
i i i i i
s s us u Q s
s u s s u  
(3.22)
Die Bein-Winkelgeschwindigkeit ergibt sich aus dem Zusammenhang, dass die 
Geschwindigkeit des Beins am Punkt iB  mit der Geschwindigkeit der Plattform 
übereinstimmt.
 
 
 1
i  i i iω s d

 
(3.23)
Die Geschwindigkeit des Punktes iB  ergibt sich zu:  
 xy
z

        
0
i P id ω Q b

 
  
(3.24)
Analog kann für die Bein-Winkelbeschleunigung hergeleitet werden (siehe Anhang A1):
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  1 2
i     
 i i i r,i iω s d v ω
 
(3.25)
Die Beschleunigung des Punktes iB  ergibt sich zu:  
    xy
z
 
            
0 0
i P i P P id ω Q b ω ω Q b

 
  
(3.26)
Die Relativgeschwindigkeit in Beinrichtung r,iv  wird über die Projektion der 
Geschwindigkeit aus Gleichung 3.24 auf die Beinrichtung berechnet:  
   r,i i i iv s s d
 
(3.27)
Aus den Gleichungen 3.10, 3.16 und 3.17 kann jetzt ein lineares Gleichungssystem aufgestellt 
werden:  
 int int extJ F F  (3.28)
Der Vektor der internen Kräfte und Momente intF  beinhaltet die folgenden 21 Komponenten:  
     ...       ...  T1x 1y 1z 5x 5y 5z 1 4 51 52F F    F F    F    F M M    M    MintF  (3.29)
Der Vektor der externen Kräfte und Momente extF  besteht aus sieben Vektoren à drei 
Komponenten (21 Zeilen):  
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(3.30)
Die quadratische Jacobimatrix intJ  beinhaltet die Koeffizienten des linearen 
Gleichungssystems aus Gleichung 3.28. Die Komponenten der Jacobimatrix sind in Anhang 
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A1 dargestellt. Der gesuchte Vektor der internen Kräfte intF  kann über die 
positionsabhängige Inverse der Jacobimatrix berechnet werden. Aus den Krafteinträgen im 
Vektor intF  kann mit folgendem Zusammenhang die Aktuatorkraft act,iF  in jedem Bein 
bestimmt werden:
 
 
    0act,iF         i i i i i i G,2 i,dyn,ns s F s s s F F  (3.31)
Die dynamische Normalkraft auf den Läufer berechnet sich mit:
 
 
    21 22 2
i
rm m
              i,dyn,n i i i i i i i i
F d ω s s d ω ω d  
(3.32)
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4 Reibungsvorsteuerung 
In diesem Abschnitt soll eine statische Kraftvorsteuerung für die einzelnen Linearaktuatoren 
realisiert werden. Um die statischen Eigenschaften einer Struktur zu identifizieren, stellen 
quasi-statische Bewegungen im gesamten Arbeitsbereich bei sehr niedrigen Frequenzen ein 
geeignetes Werkzeug dar. Da hierbei die Geschwindigkeitsabhängigkeit gefiltert wird, ist für 
die statische Modellierung nur die Kraft-Weg-Hysterese relevant. Abb. 4.1 zeigt die Messung 
der Aktuatorkräfte für eine quasi-statische geradlinige Bewegung der Plattform in 
Vertikalrichtung. Der Kraftsprung beim Vorzeichenwechsel der Geschwindigkeit ist 
signifikant.  
      
Abb. 4.1: Reibungshysteresen bei quasi-statischer Plattformbewegung 
Die Reibungseffekte resultieren aus Querkräften auf die Linearaktuatoren, die ein Verkippen 
innerhalb des Drehschubgelenks und damit eine Widerstandskraft verursachen. Weiterhin ist 
die Aufnahme der Linearaktuatoren kraftschlüssig ausgeführt, was eine Verengung des 
Stators und damit ebenfalls eine Reibungskraft induziert. Der Reibungseinfluss durch 
Querkräfte ist abhängig von der End-Effektorposition und den externen Prozesskräften. Der 
Anteil durch die kraftschlüssige Anbindung ist unabhängig von der End-Effektorposition und 
nur eine Funktion der Ausfahrposition des Läufers.  
Für das fünfte Bein sind die Reibungseinflüsse mit ca. 60 Newton am stärksten ausgeprägt. 
Dieser Effekt resultiert zusätzlich zu den vorher beschriebenen Einflüssen aus zwei weiteren 
Teileinflüssen. Zum einen muss das fünfte Bein ein Zwangsmoment aufbringen, welches bei 
reibungsbehafteten Gleitlagern in einer Kraft in Aktuatorrichtung resultiert. Zum anderen ist 
die Rotationsrestriktion mit geführten Rundstäben ausgeführt, welche sich fertigungsbedingt 
nicht auf den exakt gleichen Radien befinden wie die zugehörigen Lagerstellen. 
Dementsprechend gibt es positionsabhängige Biegemomente, die zu Klemmeffekten führen. 
Der Anteil resultierend aus dem Zwangsmoment im fünften Bein ist, ähnlich wie der Einfluss 
durch Querkräfte, abhängig von der Plattformposition sowie von externen Lasten. Der Beitrag 
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durch den Biege-/Klemmeffekt ist nur eine Funktion der Ausfahrposition des fünften 
Aktuators. 
Es lässt sich schlussfolgern, dass ein Anteil der Reibung von der End-Effektorposition sowie 
von Trägheits- bzw. Prozesskräften abhängt. Dieser Anteil würde eine Modellierung der 
Strukturkopplung erfordern. Voruntersuchungen haben gezeigt, dass die tatsächlichen 
Reibungshysteresen jedoch nur von der Ausfahrposition der Aktuatoren abhängen. Folglich 
kann ein Reibungsmodell zum Einsatz kommen, welches für jeden Aktuator separat 
identifiziert wird.  
4.1 Reibungsmodelle 
Da die Kraft- und Bewegungskopplung der Struktur für die Berechnung der Reibungseffekte 
vernachlässigt werden kann, eignen sich eindimensionale Modelle für die Abbildung der 
statischen Phänomene.  
Generell können mathematische Black-Box Modelle und physikalische Ansätze unterschieden 
werden. Weit verbreitet ist die Black-Box Modellierung mit neuronalen Netzen, die sich 
insbesondere für die Abbildung von Amplituden- und Frequenzabhängigkeiten eignet [Bar00, 
YBS04]. Für die Modellierung von trockener Reibung sind neuronale Netze nicht geeignet 
[WLC11b]. Als physikalischer Ansatz zur Modellierung von Hystereseeffekten wird das 
Masing-Element eingesetzt. Ein Masing-Element besteht aus einer Parallelschaltung von 
Jenkin-Elementen (Reihenschaltung einer Feder mit einem Haftreibungselement) mit einer 
nichtlinearen Feder [KO93, Ott93]. Bei einem Jenkin-Element steigt bei einer 
Richtungsumkehr die Kraft linear mit der konstanten Kontaktsteifigkeit k an. Wird die 
wegabhängige Reibungskraft ReibungF  erreicht, dann gleitet das Haftkraftelement und die 
Gesamtkraft bleibt konstant. Die Parallelschaltung mit einer nichtlinearen Feder modelliert 
den wegabhängigen Kraftanstieg, der beispielsweise bei Gummilagern oder Reibungsfedern 
signifikant ist. Das Masing-Element mit einem Jenkin-Zweig sowie die zugehörige Hysterese 
sind in Abb. 4.2 dargestellt. Eine Weiterentwicklung des Masing-Elements stellt das Bouc-
Wen-Modell dar [Bou67, IMR07, Wen76]. 
Generell werden physikalische Modelle über nichtlineare Differentialgleichungen 
beschrieben, zu deren Lösung im Zeitbereich es einer Integration bedarf. Dies bewirkt 
insbesondere im Vergleich zu mathematischen Ansätzen eine erhöhte Berechnungszeit. Des 
Weiteren sind zur Abbildung von nichtlinearen Kraftanstiegen am Umkehrpunkt mehrere 
Jenkin-Elemente erforderlich. Die Berechnungsgeschwindigkeit sinkt somit mit der Erhöhung 
der Modellierungsgüte.  
Basierend auf den Arbeiten aus [WLK00] kann ein quasi-physikalischer Ansatz entwickelt 
werden, welcher den nichtlinearen Kraftanstieg durch eine Exponentialfunktion darstellt. In 
diesem Fall entfällt die Integration bei der Kraftberechnung und die Berechnungszeit kann 
erheblich reduziert werden.       
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Abb. 4.2: Nichtlineares Masing-Element (ein Jenkin-Element) und zugehörige Hysterese  
Die resultierende Kraft setzt sich, ähnlich wie beim Masing-Element, aus der Summation 
einer statischen, wegabhängigen Steifigkeitskraft und der Reibungskraft zusammen. Die 
Reibungskraft ist abhängig von der Bewegungsrichtung sowie vom aktuellen Abstand zum 
letzten Geschwindigkeits-Umkehrpunkt. Die maximale Reibungskraft ist abhängig von der 
aktuellen Position s.  
     ,Statik,Aktuator Steifigkeit 0 ReibungF F s s s F s    (4.1)
Das Reibkraftpotential   kann Werte zwischen -0.5 und 0.5 annehmen. Es ist abhängig von 
der Bewegungsrichtung, dem Abstand zum letzten Umkehrpunkt sowie dem Reibkraft-
potential am Umkehrpunkt. Die Abhängigkeit von vorherigen Zuständen, der sogenannte 
Memory-Effekt, wird demnach über das Reibkraftpotential modelliert. Der Reibkraft-
übergangsparameter D beeinflusst die Steigung der Kraft beim Vorzeichenwechsel der 
Geschwindigkeit. Strebt D gegen unendlich, so liegt Coulomb‘sche Reibung vor. 
    1 e 0.50D s sv 0 0 0        
 
    1 e 0.50D s sv 0 0 0          (4.2)
Die wegabhängige Steifigkeitskraft und die Maximalreibungskraft werden durch Akima-
Splines dargestellt [ENW10]. Die Knotenpunkte werden äquidistant über dem gesamten 
Arbeitsweg der Linearaktuatoren verteilt. Die Funktionswerte der beiden Splines sind 
Optimierungsparameter und müssen über den Abgleich mit gemessenen Kraft-Weg-Verläufen 
identifiziert werden. Der Übergangsparameter D stellt einen weiteren Optimierungsparameter 
dar. Es handelt sich beim vorgestellten Ansatz somit um ein Grey-Box-Modell, da zwar 
Steifigkeits- und Reibungskennlinien verwendet werden, diese aber nicht aus den 
physikalischen, konstruktiven Systemparametern, sondern durch eine Identifikation 
parametrisiert werden. 
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Da die vorgestellten Verfahren ohne den Ausbau von Komponenten angewendet werden 
sollen, ist die Identifikation der Modellparameter innerhalb des Strukturverbunds notwendig. 
Hierzu muss eine End-Effektor Trajektorie gefunden werden, bei welcher die Kraft für den zu 
identifizierenden Aktuator möglichst über der gesamten Bewegung konstant ist. Externe 
Krafteinflüsse sind hierbei nur die Gewichtskräfte der Komponenten, da die Trägheitskräfte 
für quasi-statische Bewegungen zu vernachlässigen sind. Der Optimierungsalgorithmus wird 
in Abb. 4.3 visualisiert. 
 
Abb. 4.3: Optimierung der Identifikationstrajektorie [Lor10] 
Die Optimierungsroutine startet in der Referenzlage. In dieser Position sind alle Beinlängen 
minimal. Die Identifikation erfolgt für den Referenzaktuator, für den die Ausfahrposition in 
einem diskreten Maß erhöht wird. Die Ausfahrlängen der vier weiteren Aktuatoren sind 
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Optimierungsparameter. Für jede Iteration muss zunächst überprüft werden, ob die minimalen 
/ maximalen Ausfahrpositionen unter- bzw. überschritten werden. In diesem Fall wird die 
Iteration verworfen. Andernfalls muss über eine interne Optimierung die End-
Effektorposition abhängig von den Beinlängen ermittelt werden, da für die gegebene Struktur 
keine kinematische Vorwärtsrechnung bekannt ist. Ausgehend von der End-Effektorposition 
können die statischen Aktuatorkräfte ermittelt werden, um die Güte der Iteration zu ermitteln. 
Die Güte entspricht dem Unterschied der notwendigen Referenzaktuatorkraft zwischen 
aktueller Position und Referenzposition. Weiterhin wird die Iteration verworfen, falls die 
maximale Kraft in einem der weiteren Aktuatoren überschritten wird, also die Bewegung 
nicht durch die Aktuatoren dargestellt werden kann. Abb. 4.4 zeigt das Ergebnis einer 
Trajektorienoptimierung. Der Referenzaktuator ist in diesem Fall Aktuator 1.  
  
Abb. 4.4: Optimierungsergebnis für die Identifikationstrajektorie: Aktuatorkräfte 
Ein Vorteil des Verfahrens begründet sich in der Tatsache, dass die End-Effektorposition für 
jeden Schritt der Trajektorie als internes Optimierungsergebnis bekannt ist. Dementsprechend 
kann diese Information direkt als Eingangsparameter der Steuerung dienen, welche intern die 
notwendigen Aktuatorpositionen über die inverse kinematische Rechnung ermittelt. Die 
Zeitdifferenz zwischen zwei aufeinanderfolgenden Positionen wird groß gewählt, um 
dynamische Effekte zu unterdrücken. Weiterhin wird die Bahn zwischen zwei Positionen im 
Raum linear interpoliert, als Zeitfunktion wird ein Polynom fünften Grades verwendet. 
In Abb. 4.5 ist die über die Identifikationstrajektorie gemessene Hysterese des ersten 
Aktuators abgebildet. Es zeigt sich eine Mittellagenabweichung niedriger und höherer 
Ordnung. Beide Effekte können prinzipiell durch das statische Modell dargestellt werden. Die 
Abweichung niedriger Ordnung begründet sich allerdings aus geometrischen Abweichungen 
zwischen realer und theoretischer kinematischer Struktur. Da zu diesem Zeitpunkt noch keine 
statische Identifikation durchgeführt wurde, muss die Mittellagendifferenz niedriger Ordnung 
entfernt werden. Hierzu wird die Wegachse in äquidistante Abschnitte unterteilt, für welche 
die Mittelung der gemessenen Kräfte durchgeführt wird. Durch die resultierenden 
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Mittelpunkte wird eine Ausgleichskurve niedriger Ordnung (quadratisch / kubisch) gelegt, 
welche dann von den gemessenen Daten subtrahiert wird (Abb. 4.6). Im gleichen Schritt wird 
die Anzahl der Messpunkte über einen gleitenden Durchschnitt reduziert, um die 
nachfolgende Optimierung zu beschleunigen.  
   
Abb. 4.5: Gemessene Krafthysterese des Referenzaktuators 
  
Abb. 4.6: Modifizierte Krafthysterese des Referenzaktuators 
Die Mittellagendifferenz höherer Ordnung begründet sich aus der Tatsache, dass im Stator / 
Läufer diskrete Wicklungen bzw. Magnete verbaut sind (Abb. 4.7) [Jun11]. Dies resultiert in 
magnetischen Rastkräften, welche die wegabhängige Schwankung der Hysteresen-Mittellage 
bewirken. Dieser Effekt ist nur abhängig von der Ausfahrposition des Linearaktuators und 
nicht durch Fehler der kinematischen Parameter begründet. Dementsprechend ist hier die 
Berücksichtigung als Kraftkennlinie im statischen Modell sinnvoll. Da für Aktuator 1 die 
Hysteresebreite nur in geringem Umfang variiert, ist die notwendige Anzahl an 
Knotenpunkten für die Maximalreibkraft niedriger als für die statische Kraftkennlinie.  
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Abb. 4.7: Schnittdarstellung eines Linearaktuators [Jun11] 
Die Optimierung bzw. Identifikation der Spline-Funktionswerte sowie des Parameters D 
erfolgt über die Minimierung der Gütefunktion, welche die Summe der quadratischen 
Differenzen zwischen simulierter und gemessener Kraft zu jedem Zeitschritt darstellt. Die 
Optimierung wird mit dem Nelder-Mead-Simplex Algorithmus durchgeführt [NM65]. Die 
sich ergebenden Funktionswerte der Kraftkennlinie (hier: 40 Knotenpunkte) sowie der 
Reibungskennlinie (hier: 15 Knotenpunkte) sowie der resultierende Vergleich zwischen 
Simulation und Messung sind in Abb. 4.8 für Aktuator 5 dargestellt. 
    
    
Abb. 4.8: Splineknoten und Optimierungsergebnis: Vergleich Messung / Simulation 
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5 Genauigkeitsverbesserung durch modellbasierte Vorsteuerung 
In diesem Kapitel wird das Verbesserungspotenzial der Bewegungsfehler durch die 
modellbasierte Vorsteuerung diskutiert. Über die Veröffentlichungen von Wahle et al. und 
Lores hinausgehend [WLC11a, Lor10] werden an dieser Stelle ebenfalls die Effekte des 
dynamischen Modells untersucht.  
Innerhalb des Steuerungsmodells ergibt sich bei modellbasierter Regelung der 
Spannungsausgang aus der Addition des Regler-Spannungssignals mit dem Spannungswert 
aus der Vorsteuerungsberechnung. Die Berechnung der simulierten Spannung erfolgt offline, 
da die Spannungsvorgabe direkt aus der Bahnvorgabe resultiert. Eine Online-Berechnung 
wäre ebenfalls möglich, das dynamische Modell nimmt in diesem Fall bei einer 
Regelfrequenz von 2000 Hz ca. 10 Prozent der Rechenkapazität des Target-PCs in Anspruch.  
Die Quantifizierung der Verbesserung geschieht über die Auswertung der über eine Bahn 
gemittelten sowie der maximalen Positionierungsfehler der Plattform. Die Auswertung des 
End-Effektorfehlers erfolgt über die Transformation der Beinfehler, welche als Messsignal 
vorliegen. Somit muss ein Zusammenhang zwischen den Beinfehlern sowie den Plattform-
Positionierungsfehlern hergeleitet werden. Dieser Zusammenhang entspricht der 
Transformation der Plattform-Geschwindigkeiten in den fünf kinematischen Freiheitsgraden 
in die Aus- bzw. Einfahrgeschwindigkeiten der Beine. Die entsprechende Matrix JA5 der 
linearen Abbildung wird Jacobimatrix der Parallelstruktur genannt. Zur Berechnung von JA5 
müssen zunächst weitere lineare Abbildungen eingeführt werden. Die Transformationsmatrix 
JE wandelt die Winkelgeschwindigkeiten der Plattform, dargestellt innerhalb der relativen 
Rotationskonvention X-Y-Z, in die Absolut-Winkelgeschwindigkeiten um die globalen 
kartesischen Koordinatenachsen um:   
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(5.1)
Da nur fünf der sechs Starrkörperfreiheitsgrade linear unabhängig sind, kann der sechste 
Freiheitsgrad, in diesem Fall die Rotation ψ, durch die fünf regelbaren Freiheitsgrade 
dargestellt werden. Die Reduktion des Problems auf fünf Gleichungen wird durch die 
Pseudoinverse der Transformationsmatrix JE5 vollzogen:  
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(5.2)
Die analytischen Beschreibungsfunktionen der partiellen Ableitungen des 
Zwangsrotationswinkels (siehe Gleichung 3.8) sind im Anhang A2 aufgelistet.  
Für die Berechnung der Jacobimatrix JA5 wird die lineare Abbildung JA verwendet, welche 
die End-Effektor Starrkörpergeschwindigkeiten, gemessen im kartesischen 
Koordinatensystem, in die Antriebsgeschwindigkeiten transformiert [Tsa99].  
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(5.3)
Der relevante kinematische Zusammenhang sowie die Berechnung der Jacobimatrix JA5 
ergeben sich dann zu [Nef10]:
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J J J J
 
 
(5.4)
Über die Inverse der Jacobimatrix kann nun für kleine Verschiebungen die Zeit aus der 
Gleichung eliminiert werden und die Plattform-Positionsabweichungen können aus den 
vorliegenden Regelfehlern der Linearaktuatoren bestimmt werden:  
     -1  5,E A5 5x J ρ  (5.5)
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Es werden zwei Testtrajektorien erstellt. Beide Trajektorien werden für eine Bewegungsdauer 
von 4 und von 20 Sekunden ausgewertet. Aus den Ergebnissen für die unterschiedlichen 
Ausführungsgeschwindigkeiten lassen sich Rückschlüsse auf die dynamischen Effekte treffen. 
Eine Reduktion der Gesamtbewegungsdauer unter vier Sekunden war nicht möglich, da in 
diesem Fall die maximale Aktuatorkraft überschritten wird. Die Trajektorien werden über 
diskrete Koordinaten erzeugt, zwischen welchen mit kubischen Splines interpoliert wird. Das 
Zeitgesetz ist im vorliegen Fall ein Polynom fünfter Ordnung. Die Trajektorien werden nicht 
optimiert, dementsprechend treten insbesondere im mittleren Zeitbereich sehr hohe 
Beschleunigungen auf. Die erste Testtrajektorie, nachfolgend mit Trajektorie A bezeichnet, ist 
in Abb. 5.1 dargestellt. Sie besteht aus einer translatorischen Kreisbahn des Endeffektors, 
welche mit einer Vertikalbewegung überlagert wird. Trajektorie B hat hauptsächlich 
rotatorische Bewegungsanteile.  
Im Folgenden werden die Ergebnisse für Trajektorie A dargestellt. Die Auswertung von 
Trajektorie B liefert ähnliche Resultate. Die korrespondierenden Tabellen und Abbildungen 
sind im Anhang A3 zu finden.  
Für die Steuerung wird eine gelenkbasierte Regelung mit einer Regelsteifigkeit von 37 N/mm 
eingesetzt. Die Dämpfungskonstante wird unter Einhaltung des linearen Stabilitätsbereichs 
(siehe Kapitel 7) auf 0.37 Ns/mm eingestellt.  
 
Abb. 5.1: Testtrajektorie: A 4s  
In Abb. 5.2 und 5.3 werden die durchschnittlichen Beträge der translatorischen und 
rotatorischen Positionierungsfehler des End-Effektors dargestellt. Ausgewertet wird die 
Verbesserung der Positionsfehler für eine Vorsteuerung mit dem Reibungsmodell, mit dem 
dynamischen Modell und beiden Modellen zur gleichen Zeit.  
Die höchsten gemittelten translatorischen Fehler treten in X- und in Z-Richtung auf. Dies 
resultiert aus der Gestalt der Steifigkeitsmatrix, welche hohe Verschiebungen in X-Richtung 
aufgrund der Gewichtskraft des End-Effektors in Z-Richtung verursacht. Ohne Vorsteuerung 
ergeben sich Fehler von knapp drei Millimetern. Der Anteil der zusätzlichen Fehler durch 
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Trägheitseffekte ist relativ zum statischen Fehler nur für die Y-Richtung signifikant. Durch 
die Reibungsmodell-Vorsteuerung können die Fehler in fast allen Fällen leicht reduziert 
werden. Lediglich für die Z-Richtung sowie die Rotation um die Y-Achse ergeben sich 
Verschlechterungen der Positioniergenauigkeit. Die Verbesserung der Bewegungsfehler durch 
das dynamische Modell, welches ebenfalls die Eigengewichtseffekte berücksichtigt, ist 
signifikant. Für alle Raumrichtungen können die Positionierungsfehler erheblich reduziert 
werden, die translatorischen Fehler sinken auf Werte von unter einem Millimeter. In 
Kombination mit dem Reibungsmodell kann für alle Fälle eine weitere, teilweise signifikante 
Verbesserung erzielt werden. Die Erhöhung der Genauigkeit durch das Reibungsmodell fällt 
somit in Kombination mit dem dynamischen Modell deutlich höher aus.  
  
Abb. 5.2: Translatorischer Positionierungsfehler, A 20s (links) / A 4s (rechts) 
  
Abb. 5.3: Rotatorischer Positionierungsfehler, A 20s (links) / A 4s (rechts) 
Neben den gemittelten Positionierungsfehlern sind ebenfalls die maximal auftretenden 
Abweichungen von entscheidender Bedeutung. Abb. 5.4 und 5.5 stellen die Änderungen der 
maximalen Fehler durch die Vorsteuerung dar.  
In X- und Z-Richtung betragen die maximalen Fehler vier bis sechs Millimeter. Die 
maximalen Fehler in Y-Richtung liegen für eine geringe Dynamik bei 1.5 mm und für die 
hohe Dynamik hingegen bei fast 5 mm. Die maximalen Fehler liegen somit erheblich über 
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den durchschnittlichen Fehlern der Bewegung. Das Reibungsmodell hat fast ausschließlich 
einen positiven Effekt auf die maximale Abweichung, die signifikante Verbesserung wird 
jedoch erst wieder in Kombination zwischen Reibungsmodell und dynamischem Modell 
erzielt.  
 
Abb. 5.4: Max. translatorischer Positionierungsfehler, A 20s (links) / A 4s (rechts) 
 
Abb. 5.5: Max. rotatorischer Positionierungsfehler, A 20s (links) / A 4s (rechts) 
Die relative Verbesserung durch die Vorsteuerung liegt für die durchschnittlichen Fehler 
zwischen 57 und 87 Prozent, für die maximal auftretenden Abweichungen bei Werten 
zwischen 49 und 78 Prozent (Trajektorie A 4s). Die relativen Verbesserungen der 
Positionierungsfehler gegenüber dem Steuerungsmodell ohne Vorsteuerung sind in Tab. 5.1 
und 5.2 aufgelistet. 
Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  3,28 11,34 -5,71 3,90 -7,36 
VS (Dyn.)  69,19 41,60 78,63 50,22 33,01 
VS (Dyn./Reibung) 81,48 63,92 86,63 56,82 84,43 
Tab. 5.1: Positionierungsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie A 4s 
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Max. Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  17,15 16,04 8,89 -1,08 5,36 
VS (Dyn.)  56,73 45,53 65,73 43,95 38,30 
VS (Dyn./Reibung) 74,51 63,02 77,59 48,71 68,67 
Tab. 5.2: Max. Positionierungsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie A 4s 
In Abb. 5.6 ist der Vergleich zwischen dem modellbasierten Spannungssignal und dem 
tatsächlich gemessenen Spannungswert am Reglerausgang für die Trajektorie A 4s dargestellt. 
Es wird der Verlauf für Aktuator 2 verglichen, welcher relativ hohe dynamische Kräfte durch 
die zu erzeugende Beschleunigung des End-Effektors aufzubringen hat. Der prozentuale 
Anteil der simulierten Spannung an der gemessenen Spannung entspricht der prozentualen 
Genauigkeitsverbesserung im statischen Fall. Es zeigt sich eine gute Übereinstimmung, 
lediglich im mittleren Bereich können die Maxima nicht abgebildet werden. Dies ist dadurch 
zu begründen, dass das dynamische Modell quasistatisch rechnet, d.h. eine 
frequenzunabhängige Übertragung von Spannung zu Kraft zu Grunde liegt. Aufgrund der 
Übertragungseigenschaften der Aktuatoren liegt die tatsächlich notwendige Spannung 
oberhalb der Simulation.  
 
Abb. 5.6: Vergleich Vorsteuerung / tatsächliche Spannung für Aktuator 2 (Traj. A 4s) 
In Abb. 5.7 werden die Positionierungsfehler in Vertikalrichtung für die unterschiedlichen 
Vorsteuerungsmodelle im Vergleich zum Ausgangsmodell dargestellt. Durch das dynamische 
Modell kann der Achsversatz deutlich reduziert werden, da die statischen Kräfte aufgrund des 
Eigengewichts vorgesteuert werden. Durch die Hinzunahme des Reibungsmodells kann die 
Schwankung des Fehlers, speziell bei Richtungsumkehr in den Aktuatoren, erheblich 
verringert werden. Über eine Kalibrierung des dynamischen Modells könnte eine weitere 
Verbesserung der Positioniergenauigkeit erfolgen, die erreichte translatorische Genauigkeit 
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von durchschnittlich unter 0.5 mm und maximal unter 2 mm stellt jedoch bereits eine enorme 
Verbesserung gegenüber dem Ausgangszustand dar.  
 
Abb. 5.7: Vergleich der Positionierungsfehler in Z-Richtung, untersch. Modelle (Traj. A 20s) 
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6 Identifikation der Gesamtsystem-Übertragungseigenschaften 
Ziel der in diesem Abschnitt vorgestellten Vorgehensweise ist die Modellierung aller 
relevanten Eigenschaften des Übertragungsverhaltens der Steuerung von der Eingangsgröße 
Stellspannung auf die Ausgangsgröße der gemessenen Aktuatorbewegung. Es wird eine 
lineare Modellbildung angestrebt, so dass die Simulation im Zustandsraum keine weitere 
Linearisierung erfordert. Hierzu muss zunächst die Vergrößerungsfunktion sowie die 
Phasenlage über der Frequenz identifiziert werden. Der Gesamtprozess ist in Abb. 6.1 
dargestellt. 
Modellierung
Gesamtübertragungsverhalten 
der Parallelstruktur
Analyse der Übertragung von 
Sollkraft auf Istposition eines 
Aktuators
Nein
Ja
Modelle akzeptieren
Relevante
Effekte
dargestellt?
Analyse der 
Struktureigenschaften
Struktureigenschaften 
berücksichtigen
 
Abb. 6.1: Prozess zur linearen Modellierung des mechatronischen Gesamtsystems 
Das Übertragungsverhalten eines Aktuators beeinflusst in höchstem Maße die sinnvollen 
Auslegungsbereiche der Regelungsparameter. Das Übertragungsverhalten setzt sich zum 
einen aus der Übertragung der Stellspannung auf die tatsächliche Kraft am Aktuator sowie aus 
der Übertragung der tatsächlichen Position zum Messsignal innerhalb der Steuerung 
zusammen. Des Weiteren müssen ebenfalls Totzeiten sowie Reibungseigenschaften 
berücksichtigt werden. Da Reibungseffekte nicht durch lineare Modelle dargestellt werden 
können, ist die Minimierung der Effekte der Reibung auf die Identifikation des 
Übertragungsverhaltens anzustreben.  
Die Identifikation der Totzeit kann über eine Sprunganregung des offenen oder des 
geschlossenen Regelkreises ermittelt werden. Für den Fall des geschlossenen Regelkreises 
müssen in diesem Fall alle Filter entfernt werden, um weitere Totzeiten zu vermeiden. Die 
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Abtastfrequenz der Regelung ist maximal zu wählen, in diesem Fall 10000 Hz. Die 
Systemtotzeit wird aus der Zeitdifferenz der ersten messbaren Aktuatorbewegung zum 
vorgegebenen Stellsignalsprung ermittelt. Die Totzeit ergibt sich zu:  
1     totT ms  (6.1)
Diese ergibt sich fast ausschließlich aufgrund der Stellzeit der analogen Ausgabekarte PCI 
6703, welche 900 μs beträgt (Stellfrequenz ca. 1100 Hz).  
Das Übertragungsverhalten eines Aktuators wird auf zwei Arten ermittelt. Zunächst wird die 
Identifikation an der offenen Regelstrecke durchgeführt. Zur Validierung und zur Erhöhung 
der Genauigkeit der Identifikation für den Bereich niedriger Frequenzen wird im 
darauffolgenden Abschnitt ein Verfahren zur Identifikation der Übertragungseigenschaften 
am geschlossenen Regelkreis vorgestellt. 
6.1 Analyse der Übertragungseigenschaften an der offenen Regelstrecke 
Die Regelstrecke stellt das Übertragungsverhalten der Sollkraft auf das innerhalb der 
Steuerung verfügbare Positionssignal des Läufers der Linearaktuatoren dar. Die Regelstrecke 
ist in Abb. 6.2 dargestellt. 
ist istx ,x Stxistf
soll FV sollf k V 
  
Abb. 6.2: Offene Regelstrecke eines Linearaktuators 
Der Umrechnungsfaktor zwischen Stellspannung und Sollkraft ist abhängig von der Position 
des Läufers im Stator. Die Maximalkraft fällt an den Randausfahrbereichen linear von 308 auf 
179 N ab. Sowohl für die Identifikation sowie im späteren Betrieb der gesamten 
Parallelstruktur ist nur der mittlere Hubbereich von Relevanz. Der Stellbereich der 
Spannungseingänge der Servoverstärker beträgt +/- 10 V. Dementsprechend kann der 
Umrechnungsfaktor für die weiteren Untersuchungen als konstant angenommen werden:
 
 
      mit:    30.8soll FV soll FV
Nf k V k
V
    (6.2)
Für die Identifikation wird ein Aktuator in horizontaler Lage eingespannt. Einflüsse der 
Gewichtskraft können demnach vernachlässigt werden. Die Einspannung ist möglichst steif 
auszuführen, so dass die Struktureigenfrequenzen des eingespannten Stators oberhalb des 
Frequenzbereichs der Identifikation liegen. Den Messaufbau zeigt Abb. 6.3.  
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Abb. 6.3: Messaufbau zur Identifikation der Übertragungseigenschaften 
Für einen frequenzunabhängigen Übertragungsfaktor von eins kann die Beschleunigung einer 
reibungsfrei gelagerten Masse bei Sinusanregung berechnet werden mit:  
   ˆ sin 2      FVact
act
k Vx t f t
m
 
(6.3)
Damit ergibt sich der Ausfahrweg nach zweifacher Integration zu:  
   2 2
ˆ
sin 2
4

         
FV
act 0,act 0,act
act
k Vx t x t f t x
m f
 
(6.4)
Zu Beginn der Sinusanregung vollführt der Läufer keine Bewegung, dementsprechend können 
die Konstanten aus diesen Randbedingungen errechnet werden:  
ˆ
 ;         0
2 
   
FV
0,act 0,act
act
k Vx x
m f
 
(6.5)
Die Schwingungsbewegung des Läufers wird folglich mit einer Bewegung konstanter 
Geschwindigkeit überlagert. Diese Bewegung wird durch die Reibung gedämpft, wirkt sich 
jedoch bei kleinen Frequenzen zu Beginn der Bewegung signifikant aus, weshalb die 
Identifikation erst bei 10 Hz gestartet wird.   
Die frequenzabhängige Vergrößerung berechnet sich aus der sich ergebenden Wegamplitude 
des Läufers zu:  
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   ,
2 2
ˆ
ˆ
4 
 
  
act Messung
act
FV
act
s f
V f
k V
m f
 
(6.6)
Die Analyse wird im Frequenzbereich von 10 bis 500 Hz durchgeführt. Höhere Frequenzen 
sind nicht sinnvoll, da die Stellspannung nur mit 1100 Hz vorgegeben werden kann. Es 
werden zwei unterschiedliche Aktuatoren getestet. Die Spannungsamplituden werden 
maximiert, so dass der Einfluss der Reibung möglichst gering ausfällt. Für niedrige 
Frequenzen wird die Sollamplitude auf 20 mm beschränkt, weshalb hierfür nicht 10 V für die 
Spannungsamplituden erreicht werden können. Weiterhin werden ebenfalls die maximalen 
Spannungsamplituden als auch die Ausfahrposition der Läufer variiert. Beide Einflüsse stellen 
sich als gering dar. Somit können die Nichtlinearitäten, abgesehen von den Reibungseffekten, 
vernachlässigt werden.  
Die Auswertung der Positionssignale erfolgt über Butterworth-Bandpassfilter, welche auf die 
Anregungsfrequenz angepasst sind. Der Durchlassbereich beträgt +/- 1 Hz. Für die Filterung 
wird die Amplitudenreduktion auf lediglich -10 dB eingestellt, da sonst die Gesamtzeit der 
Schwingbewegung nicht ausreicht um die maximale Amplitude im gefilterten Signal zu 
erreichen. Das Ergebnis der Vergrößerungsfunktion zeigt Abb. 6.4. Es existiert eine 
Verringerung der Vergrößerung auf ca. 20 Prozent bis zu einer Frequenz von etwa 150 Hz. 
Ab dieser Frequenz steigt die Vergrößerung bis zum Rand des Frequenzbereichs hin wieder 
an und erreicht Werte von über vier. Es zeigt sich, dass die Ergebnisse für beide untersuchten 
Aktuatoren sehr ähnlich sind.  
 
Abb. 6.4: Identifikationsergebnis für die Vergrößerungsfunktion 
Für die Bestimmung des Phasenverzugs muss das Signal nochmals rückwärts gefiltert 
werden, so dass der zusätzliche Phasenverzug durch den Filter neutralisiert wird. Die 
Amplituden spielen für das zweifach gefilterte Signal keine Rolle. Der Phasenverzug wird 
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über die Zeitdifferenz zwischen dem jeweiligen Soll- und dem Istmaximum des Signals 
bestimmt. Es werden die Maxima ab 20 Prozent der Schwingzeit bis zum Ende der 
Schwingbewegung untersucht und die jeweiligen Phasenverzüge werden gemittelt, so dass 
Ungenauigkeiten durch die Abtastrate minimiert werden. Dieses Verfahren liefert 
Phasenverzüge nur im Bereich von -180 und 180°. Durch den Verlauf der identifizierten 
Werte können jedoch auch Werte oberhalb von 180° bestimmt werden.  
Abb. 6.5 stellt die identifizierten Phasenverzüge für beide Aktuatoren über der Frequenz dar. 
Für eine reibungsfrei gelagerte Masse sollte der Phasenverzug bei niedrigen Frequenzen bei 
180 Grad liegen. Der Wert der Identifikation liegt unterhalb dieses theoretischen Werts, was 
auf eine negative Phasenverschiebung durch die Reibungseffekte zurückzuführen ist. Bei 
geringen Frequenzen wird durch die Reibungseffekte eine virtuelle Phasenlage von -90° 
erzeugt, welche bei 10 Hz und hohen Spannungsamplituden jedoch bereits deutlich geringer 
ausfällt. Es zeigt sich eine gute Übereinstimmung zwischen beiden Aktuatoren. Der 
Phasenverzug nimmt mit steigender Frequenz zu und erreicht bei 500 Hz einen Wert von ca. 
610°. Dementsprechend liegt die Phasenlage 430° oberhalb der Phasenlage der freien Masse, 
wovon jedoch 180° auf den Effekt der Totzeit zurückzuführen sind.   
 
Abb. 6.5: Identifikationsergebnis für den Phasenverzug 
Zur Beurteilung des Systemverhaltens und zur Reglerauslegung ist die Übertragungsfunktion 
der Regelstrecke von entscheidender Bedeutung. Diese wird als Übertragung von Sollkraft 
(d.h. Stellspannung multipliziert mit dem Faktor kFV) zu Positionssignal ermittelt. Abb. 6.6 
stellt das Ergebnis in einer doppelt-logarithmischen Darstellung dar. Im Bereich von 10 bis 
100 Hz zeigt sich ein Abfall des Übertragungsfaktors um mehr als zwei Dekaden pro Dekade. 
Der Grundabfall von zwei Dekaden wird durch das doppelte Integrationsglied der freien 
Masse hervorgerufen. Des Weiteren zeigt bereits Abb. 6.4, dass bis 150 Hz eine zusätzliche 
Reduktion durch das Übertragungsverhalten von Aktuatorik und Sensorik verursacht wird. Ab 
einer Frequenz von 150 Hz gibt es eine Steigungsänderung und der Übertragungsfaktor bleibt 
bei 10-5 m/N nahezu konstant. Das weiße Rauschen durch die inkrementellen Encoder liegt 
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jedoch nur bei 10-6 m für eine gleichbleibende Bandpassbreite für eine beliebige Frequenz im 
Bereich bis 500 Hz. Der konstante Übertragungsfaktor muss dementsprechend für hohe 
Frequenzen modelliert werden. 
 
Abb. 6.6: Identifikationsergebnis für die Übertragungsfunktion (logarithmisch dargestellt) 
6.2 Analyse der Übertragungseigenschaften am geschlossenen Regelkreis 
In diesem Abschnitt wird ein Verfahren zur Identifikation der Übertragungseigenschaften der 
Regelstrecke vorgestellt, welches auf Basis der Stabilitätseigenschaften des geschlossenen 
Regelkreises arbeitet. Hierzu werden unterschiedliche Filter sowie ein PD-Regler verwendet. 
Die Auswertung startet ausgehend von einer stabilen Konfiguration des PD-Reglers für eine 
vorgegebene stabil einstellbare Proportionalverstärkung. Im nächsten Schritt wird die 
Verstärkung des D-Anteils (Dämpfung) erhöht bzw. abgesenkt, bis sich der Regelkreis am 
Stabilitätsrand befindet. Anschließend wird die Frequenz der instabilen Schwingung ermittelt. 
Die Vergrößerung des Übertragungsverhaltens der Regelstrecke ergibt sich über den 
Zusammenhang, dass die Gesamtverstärkung des offenen Regelkreises bei der ermittelten 
Frequenz genau eins beträgt [Lun07]: 
    1 0 instabil R instabilG f G f   (6.7)
Der Phasenverzug des offenen Regelkreises muss für den instabilen Zustand für die ermittelte 
instabile Frequenz genau 180° betragen. Dieser Zusammenhang ist weiterhin nicht auf den 
Stabilitätsrand beschränkt. Der Zusammenhang zur Ermittlung des Phasenverzugs der 
Regelstrecke ergibt sich zu: 
     180
0 RG instabil G instabilf f     (6.8)
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Hauptziel ist die Validierung der Übertragungsfaktoren der Regelstrecke sowie die 
Anpassung des Phasengangs im Bereich bis 100 Hz. Für eine instabile Lage wird die 
maximale Kraft der Aktuatoren immer voll ausgeschöpft, weshalb der Einfluss der Reibung 
geringer ausfällt als für die direkte Analyse der offenen Regelstrecke.  
Die erste Reglerstruktur besteht aus PD-Element mit zwei PT1-Tiefpassfiltern mit 
Grenzfrequenzen von 100 und 200 Hz: 
       1 1P DR1 PT1,1 PT1,2
K K s
G s
T s T s
        
(6.9)
Die instabilen Frequenzen nehmen hierbei Werte zwischen 20 und 65 Hz an. Die zweite, 
modifizierte Reglerstruktur verwendet lediglich ein PT1-Element mit der Grenzfrequenz von 
200 Hz: 
     1 P DR2 PT1,2
K K s
G s
T s
     
(6.10)
Die instabilen Frequenzen liegen in diesem Fall höher, da die geringere Filterung einen 
geringeren Phasenverzug des Reglergliedes verursacht und somit erst für höhere Frequenzen 
insgesamt 180° Phasenverzug erreicht werden. Die Werte für die instabilen Frequenzen 
erreichen Werte bis ca. 90 Hz.  
Es wird weiterhin der Einsatz eines zusätzlichen PD-Gliedes ausgewertet, so dass auch 
Frequenzen erreicht werden, für welche der Phasenverzug der Regelstrecke bereits mehr als 
90° beträgt. Hierfür treten jedoch oft mehrere Frequenzen im gemessenen Schwingungssignal 
auf, weswegen die Auswertung erschwert wird. Für eine einzelne Frequenz von ca. 140 Hz 
konnte jedoch eine akzeptable Identifikation durchgeführt werden. 
Aus der Kombination der Ergebnisse ergibt sich der identifizierte Phasenverlauf in Abb. 6.7. 
Es zeigt sich ein nahezu linearer Zusammenhang von Frequenz und Phasenlage. Die 
Abweichungen zu den vorhergehenden Identifikationen liegen im Bereich von 20-30°, was 
sich bereits entscheidend auf die Stabilitätsbereiche auswirken kann. Die Ergebnisse für den 
Übertragungsfaktor zeigt Abb. 6.8. Die Übereinstimmung mit den vorhergehenden 
Untersuchungen ist hoch.  
Insgesamt lässt sich schlussfolgern, dass das vorgestellte Verfahren am geschlossenen 
Regelkreis für den stabilitätskritischen Bereich bis 100 Hz sehr gute Ergebnisse liefert, ohne 
komplexe Auswertungsroutinen notwendig zu machen. Zur Modellierung der Übertragungs-
eigenschaften in höheren Frequenzbereichen ist die Untersuchung der offenen Regelstrecke 
jedoch weiterhin maßgebend. 
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Abb. 6.7: Identifikationsergebnis für den Phasenverzug (Closed Loop) 
 
Abb. 6.8: Identifikationsergebnis für die Übertragungsfunktion (logarithmisch dargestellt) 
6.3 Modellbildung der Übertragungseigenschaften der Regelstrecke 
Zur linearen Modellierung des Gesamtregelkreises müssen die Übertragungseigenschaften der 
offenen Regelstrecke mit linearen Regelkreisgliedern abgebildet werden. Problematisch stellt 
sich insbesondere die Abbildung der Steigungsänderung (in logarithmischer Darstellung) bei 
ca. 150 Hz dar. An dieser Stelle müssen amplitudenerhöhende Elemente eingesetzt werden, 
die mit einer Phasenabsenkung einhergehen. Da aber im gesamten identifizierten 
Frequenzbereich nur eine Phasenerhöhung beobachtet werden kann, sind Elemente zu 
verwenden, welche keine Amplitudenmodifikation bei gleichzeitiger Erhöhung der Phase 
verursachen. Dafür kommen prinzipiell Totzeitglieder und Allpassfilter in Frage [Abe07]. 
Diese Elemente müssen die Phasenabsenkung überkompensieren. Die Regelstrecke kann also 
nicht durch Minimalphasenglieder abgebildet werden.  
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Das Übertragungsverhalten von Kraft zu Position des Läufers kann beschrieben werden durch 
ein zweifaches Integrationsglied: 
  1 act 2
act
G s
m s
   
(6.11)
Die Totzeit des Systems wurde bereits in Abschnitt 6.1 ermittelt und ergibt sich zu der 
Übertragungsfunktion von: 
  tots TtotG s e   (6.12)
Das Totzeitelement wird für die weiteren Berechnungen mit einer Padé-Approximation 
zweiter Ordnung abgebildet [MWC11].  
An dieser Stelle wird das Gesamtübertragungsverhalten von 4PA1 (Allpass) - 1PT1 
(Verzögerungsglied erster Ordnung) - 3PD (Proportional-Differential-Glied) vorgeschlagen. 
Ein Allpass verändert den Betrag des Frequenzgangs nicht und erhöht die Phase insgesamt um 
180°. Es werden nur Allpässe mit einem Verstärkungsfaktor von eins eingesetzt. Der 
Allpassfilter besitzt die Übertragungsfunktion:  
   1 
1
PA1,i
PA1,i
PA1,i
T s
G s
T s
     
(6.13)
Ein PT1-Element senkt den Betrag des Frequenzgangs für hohe Frequenzen ab. Der 
Amplitudengang besitzt keine Überhöhung. Der Grundverstärkungsfaktor ist ebenfalls eins. 
Für hohe Frequenzen strebt der Phasenverzug des PT1-Elements gegen 90°. Die 
Übertragungsfunktion lautet: 
  1 
1PT1 PT1
G s
T s
    
(6.14)
PD-Elemente werden in den meisten Fällen als Regler eingesetzt. Im vorliegenden Fall kann 
das PD-Element dazu verwendet werden, die Steigungsänderung für den Betrag des 
Frequenzgangs abzubilden. Da die Steigung bis 150 Hz bei mehr als zwei Dekaden pro 
Dekade liegt, müssen mehrere PD-Elemente verwendet werden. Zur Erhöhung der 
Modellflexibilität werden drei Elemente eingesetzt. Das PD-Element senkt den Phasenverzug 
ab und tendiert für hohe Frequenzen gegen -90°. Die Übertragungsfunktion des PD-Elements 
ergibt sich mit: 
 , , 1PD i PD iG s T s    (6.15)
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Das Gesamtübertragungsverhalten der Regelstrecke ergibt sich somit zu: 
           3 4, ,
1 1
 0 act PD i PA1 i PT1 tot
i i
G s G s G s G s G s G s
 
                
(6.16)
Zur Referenzermittlung werden die Beträge der Übertragungsfunktionen (Open-Loop) von 
Aktuator eins und zwei gemittelt. Für die Phasenlage werden bis 140 Hz die Ergebnisse der 
Closed-Loop-Identifikation verwendet, für höhere Frequenzen werden analog zum Betrag der 
Übertragungsfunktion die Kennlinien der Open-Loop-Messung von Aktuator eins und zwei 
gemittelt.  
Parameter der Optimierung sind alle Zeitkonstanten der Übertragungsfunktion. Die Werte für 
die Läufermasse sowie die Totzeit werden vorgegeben. Es ergeben sich somit insgesamt acht 
Optimierungsparameter. Die Zielfunktion setzt sich aus der gewichteten Aufsummierung der 
Relativabweichungen von Ist- und Sollkurve der Vergrößerungsfunktion sowie des 
Phasenverlaufs zusammen: 
          
   
 
 , ,
, ,
mit:     
0 i ref i 0 i ref i
min 1 i 2 i
ref i ref ii
PT1 PD i PA i
V f V f f f
F w f w f
V f f
T T T
    

        


 
(6.17)
Als Optimierungsalgorithmus wird der Nelder-Mead Simplex-Algorithmus in Verbindung mit 
dem Simulated-Annealing Algorithmus eingesetzt [MWO11, NM65, Sch04]. Ein mehrfacher 
Neustart verhindert die Begrenzung auf ein lokales Minimum, da das Annealing-Verfahren 
zufällig neue Punkte innerhalb der Parametergrenzen generiert und sich somit nicht lokal 
beschränkt. Die Ergebnisse der Optimierung zeigen Abb. 6.9 und 6.10. Die Wichtungs-
faktoren aus Gleichung 6.17 haben einen hohen Einfluss auf die Güte des Ergebnisses. Im 
Bereich bis 100 Hz ist es von entscheidender Bedeutung, dass sowohl die Phasenlage als auch 
der Betrag des Frequenzgangs gut mit der Messung übereinstimmen. Dementsprechend 
werden die Wichtungsfaktoren in diesem Bereich auf 50 für den Betrag und auf 200 für den 
Phasenverzug eingestellt. Ein weiteres Merkmal ist der Betrag in Frequenzbereichen, in 
welchen schwach gedämpfte Strukturschwingungen auftreten können. Dies ist insbesondere 
im Bereich zwischen 220 und 280 Hz der Fall (Schwingung der Statoren in den 
Kardangelenken). Dementsprechend werden die Wichtungsfaktoren für die Amplitude in 
diesem Bereich ebenfalls auf 50 gesetzt. Für die restlichen Bereiche ergibt sich der 
Wichtungsfaktor zu eins. Dies bewirkt jedoch, dass die Phasenlage bei Frequenzen ab 100 Hz 
nicht korrekt abgebildet wird (Abweichungen bis 100°). Dementsprechend muss sichergestellt 
werden, dass der offene Regelkreis in den Bereichen hoher Frequenzen auch trotz der 
Struktureigenfrequenzen niemals über den Betrag von eins ansteigt, so dass die Stabilität in 
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jedem Fall gewährleistet ist. In diesem Fall ist der Durchgang der Phasenlage durch die 180°-
Linie nicht relevant. Tab. 6.1 listet die optimierten Parameter auf.  
Parameter Wert 
TPT1 32.11 s 
TPD,1 25.93 s 
TPD,2 0.0005464 s 
TPD,3 0.0005286 s 
TPA1,1 0.0002356 s 
TPA1,2 0.0002559 s 
TPA1,3 0.0001888 s 
TPA1,4 0.0002818 s 
  
Tab. 6.1: Optimierte Parameter des linearen Modells 
 
Abb. 6.9: Optimierungsergebnis für die Übertragungsfunktion (logarithmisch dargestellt) 
 
Abb. 6.10: Optimierungsergebnis für den Phasenverzug 
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6.4 Validierung der Modelle über die Stabilität des geregelten Aktuators 
In diesem Abschnitt wird die Stabilität des geregelten Aktuators mit der Stabilität des Modells 
für den geschlossenen Regelkreis verglichen. Der geschlossene Regelkreis ist in Abb. 6.11 
dargestellt. An dieser Stelle werden sowohl der Regler GR1 als auch der Regler GR2 
verwendet. Beide Regler kamen bereits in Abschnitt 6.2 zum Einsatz. Es handelt sich hierbei 
um eine Reihenschaltung eines PD-Reglers mit einem (GR2) bzw. zwei (GR1) PT1-Elementen 
(siehe Gleichung 6.9 / 6.10). 
Stx
Stx
sollf
 
Abb. 6.11: Linearer Regelkreis eines einzelnen Aktuators 
Der geschlossene Regelkreis ergibt sich dann jeweils zu: 
         1 Ri 0Ri 0
G s G s
G s
G s G s
    
(6.18)
Über die Eigenwerte des Übertragungsmodells kann die Stabilität ermittelt werden. Haben 
alle Realteile nur negative Vorzeichen, so ist der geschlossene Regelkreis stabil. Am realen 
Aktuator wird die Stabilität über eine Sprunganregung ermittelt. Klingt die Schwingung 
innerhalb von einer Sekunde ab, wird die Einstellung als stabil betrachtet.  
Die Ergebnisse der Stabilitätsanalysen zeigen Abb. 6.12 (GR1) und 6.13 (GR2). Insgesamt 
kann eine hervorragende Übereinstimmung für die Stabilitätsbereiche festgestellt werden. 
Durch die Reibungseffekte handelt es sich bei den identifizierten linearen Modellen um eine 
Abschätzung zur sicheren Seite, was im Sinne einer robusten Reglerauslegung anzustreben 
ist. 
In den Abbildungen werden ebenfalls die simulierten minimalen Eigenfrequenzen durch die 
Einfärbung dargestellt. Für die starke Filterung zeigt sich ein Anstieg der minimalen 
Eigenfrequenz mit zunehmendem Dämpfungsgrad. Dieses Verhalten steht im Gegensatz zum 
Verhalten eines gedämpften mechanischen Einmassenschwingers [Irr00]. Die Frequenzen am 
Stabilitätsrand entsprechen hierbei den Identifikationsfrequenzen aus Abschnitt 6.2. Für den 
schwächer gefilterten Regelkreis fällt die minimale Frequenz zu hohen Dämpfungsgraden 
wieder ab.  
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Abb. 6.12: Vergleich Stabilitätsbereiche Messung / Simulation (starke Filterung) 
 
Abb. 6.13: Vergleich Stabilitätsbereiche Messung / Simulation (geringe Filterung) 
6.5 Analyse der Plattformeigenschaften 
Für die gesamte Parallelstruktur kann unter Anwendung der identifizierten mechatronischen 
Übertragungsfunktionen von Aktuatorik und Sensorik eine Reglerparametrierung generiert 
werden, welche in einem MKS-Starrkörpermodell einen stabilen Zustand einregelt. Für die 
reale Parallelstruktur tritt jedoch in einem großen Parameterbereich ein instabiles Verhalten 
auf. Die Frequenz der Instabilität beträgt durchgehend ca. 75 Hz. Dieser Frequenzbereich ist 
für instabiles Verhalten eines einzelnen Aktuators nicht zu generieren. Dementsprechend lässt 
sich schlussfolgern, dass Strukturschwingungen innerhalb der gekoppelten Parallelstruktur 
auftreten, welche den Stabilitätsbereich verringern.  
Bei der Höhe der Frequenz liegt die Annahme nahe, dass es sich um die Strukturschwingung 
eines auf Biegung belasteten Bauteils handeln muss. Demzufolge wird für den instabilen 
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Zustand das Schwingungsverhalten der bewegten Plattform untersucht, welche als einziges 
Bauteil stark auf Biegung belastet wird.  
Zur Anregung der Instabilität reicht eine Sprunganregung von wenigen Millimetern in 
horizontaler Plattformrichtung bei entsprechender Reglerparametrisierung aus.  
Die Messung erfolgt mit einem optischen Messsystem der Firma Metris, welches 
Infrarotstrahlen, ausgesendet von Messdioden, auswertet und über drei Kameras die Position 
der Diode mit einer Genauigkeit von ca. 100 μm bestimmen kann. Die Kamera kann mehrere 
Dioden gleichzeitig aufnehmen, was sich zur Untersuchung einer Eigenschwingungsform 
eignet. Zur Messung der Schwingbewegung wird an jedem Kardangelenk der bewegten 
Plattform jeweils eine Diode aufgebracht (das Gelenk an Bein 5 erhält zwei Dioden, da 
optische Hindernisse auftreten). Der entsprechende Messaufbau ist in Abb. 6.14 dargestellt. 
Die Messfrequenz beträgt 290 Hz. Die maximale Frequenz sinkt in Abhängigkeit von der 
Anzahl der zu messenden Dioden. Die Messfrequenz liegt dennoch fast vierfach oberhalb der 
zu messenden Frequenz. Laut Shannon-Theorem ist mindestens die doppelte Abtastfrequenz 
notwendig, somit ist die vorhandene Abtastfrequenz ausreichend. 
Die gemessene Schwingungsform der Plattform ist in Abb. 6.15 dargestellt. Die auftretenden 
Amplituden liegen am Gelenk von Aktuator 2 und 3 im Bereich zwischen 3 und 4 mm. Es 
treten zwei Schwingungsbäuche auf, was exakt der niedrigsten Eigenform einer nicht 
eingespannten Kreisplatte entspricht [Irr01, Lei93].  
Abb. 6.16 stellt die Verformung in der Plattform-Seitenansicht dar. Am Gelenk von Bein 5 
tritt ein Schwingungsknoten auf, was sich im Falle einer Instabilität über eine geringere 
resultierende Kraft für Aktuator 5 äußert.  
 
Abb. 6.14: Messaufbau Strukturschwingung bewegte Plattform 
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Abb. 6.15: Gemessene Schwingungsform der bewegten Plattform 
  
Abb. 6.16: Gemessene Schwingungsform der bewegten Plattform: Projektionen 
Die Abbildung der auftretenden Eigenfrequenz wird über einen Lumped-Mass-Ansatz 
realisiert [Wah10]. Hierfür wird die Plattform in fünf Einzelmassen, lokalisiert am jeweiligen 
Kraftangriffspunkt, aufgeteilt. Ziel der Modellbildung ist die Darstellung der Eigenfrequenz 
bei 75 Hz.  
Die Zustandsgleichung lautet (der Erregervektor b kann für die Untersuchung der 
Eigenfrequenzen und -formen zu Null gesetzt werden): 
   lx A x b  (6.19)
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Insgesamt existieren vier Struktur-Freiheitsgrade. Diese können als Relativbewegung der 
Knotenpunkte dargestellt werden. Relevant ist hierbei nur die Plattform-Vertikalrichtung. Die 
Zustandsgrößen werden definiert zu:  
       
mit:
   ;    ;    ;   
        
     
    T1 1 2 2 3 3 4 4
1 1 2 2 2 3 3 3 4 4 4 5
z z z z z z z z
z z z z = z - z z = z - z z = z - z
x
 
(6.20)
Die Gleichgewichtsbedingung für die reduzierte Masse an Knotenpunkt 1 ist gegeben durch: 
, , , , ,           p l 1 1 p l 1 p l 5 p l 5 p lm z z k z c z k z c  (6.21)
Die Relativbewegung zwischen Knotenpunkt 1 und Knotenpunkt 5 kann über die vier 
Freiheitsgrade ausgedrückt werden:  
      5 1 2 3 4z z z z z  (6.22)
Die Gleichgewichtsbedingungen für die weiteren vier Massen ergeben sich analog. Zur 
Bestimmung der vier Systemdifferenzialgleichungen müssen jeweils zwei Gleichgewichts-
bedingungen voneinander subtrahiert werden.  
Zur Beschränkung der Parameteranzahl wird die Steifigkeit sowie die Dämpfungskonstante 
zwischen den einzelnen Knotenpunkten als einheitlich angenommen.  
Die quadratische Systemmatrix Al ergibt sich mit 8 x 8 Einträgen zu:  
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(6.23)
Über eine Parametervariation wird die Steifigkeit kp,l bestimmt. Die Dämpfungskonstante cp,l 
muss über einen Modellabgleich (Kapitel 9) identifiziert werden. Abb. 6.17 zeigt den Einfluss 
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der Steifigkeit auf die erste Systemeigenfrequenz. Die korrekte Steifigkeit ergibt sich aus dem 
Schnittpunkt der Funktion mit der 75 Hz-Linie. Die resultierenden Parameter sind in Tab. 6.2 
aufgelistet. 
 
Abb. 6.17: Lumped-Mass: Erste Eigenfrequenz über Steifigkeit 
Parameter Wert 
kp,l 230000 N/m 
cp,l 1.5 Ns/m 
mp,l 7.2/5 kg = 1.44 kg 
  
Tab 6.2: Optimierte Parameter des Lumped-Mass-Modells 
6.6 Analyse der Kardangelenkeigenschaften 
Die Elastizität der Kardangelenke kann, abhängig von ihrer Größenordnung, einen 
erheblichen Einfluss auf die Stabilität der geregelten Parallelstruktur ausüben. Kritisch ist 
insbesondere die Starrkörperschwingung der Statoren in den Kardangelenken. Zur Abbildung 
dieses Verhaltens ist die Identifikation der Steifigkeit sowie der Dämpfungskonstante der 
Kardangelenke erforderlich. Zu diesem Zweck wird ein Aktuator fest eingespannt und 
innerhalb der Einspannung eine Kraftmessdose platziert. Der Messaufbau ohne Kardangelenk 
ist in Abb. 6.18 dargestellt. Es wird ein Kraft-Sinussweep bis 700 Hz durchgeführt, die 
Messung wird mit sowie ohne Kardangelenk durchgeführt. Die beiden gemessenen 
Vergrößerungskurven zeigt Abb. 6.19. Es wird deutlich, dass der Messaufbau mit 
Kardangelenk eine ausgeprägte Eigenfrequenz bei 350 Hz aufweist. Die Masse des Läufers 
inkl. einer Kardangelenkhälfte ist bekannt (1400 g), dementsprechend kann unter 
Vernachlässigung der Dämpfung die Kardangelenksteifigkeit bestimmt werden zu:  
   22 0.5 6770000 N/m      kardan kardan act kardank f m m  (6.24)
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Die Dämpfungskonstante wird über eine Parametervariation in Kapitel 9 ermittelt, da die 
Amplitude der Aktuatorkraft bei 350 Hz nicht bekannt ist und somit die Dämpfung nicht über 
den Wert der Vergrößerung bei Anregung mit der Eigenfrequenz ermittelt werden kann. 
 
Abb. 6.18: Kraftmessdose zur Bestimmung der Kardangelenksteifigkeit 
 
Abb. 6.19: Vergleich der Kraftvergrößerung mit / ohne Kardangelenk 
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7 Lineare Modellbildung und Analyse des Gesamtregelkreises 
7.1 Literaturübersicht Steuerungsmethodiken für Parallelstrukturen 
Bezüglich der Regelung von seriellen und parallelen Manipulatoren existieren viele 
unterschiedliche Ansätze und Verfahren. Diese Einführung soll als Überblick dienen und 
stellt keinen Anspruch auf Vollständigkeit hinsichtlich der benannten Verfahren.  
Die Regelungsansätze können zunächst in lineare und nichtlineare Verfahren untergliedert 
werden. Der klassische, lineare Ansatz verwendet PD, PI oder PID-Regler. Das 
Proportionalglied (P) erfüllt hierbei die Funktion einer Steifigkeit, das D-Glied entspricht 
einem linearen Dämpfungsglied, wohingegen das Integrationsglied (I) stationäre 
Regelabweichungen regulieren soll. Eine Übersicht zu klassischen, linearen Verfahren findet 
sich in Bajd et al. [BML10]. Analysen zu den Eigenschaften klassischer Regler sowie 
mögliche Erweiterungen finden sich in Kelly [Kel97, Kel98].  
Weiterhin kann zwischen gelenkbasierter und entkoppelter Regelung unterschieden werden. 
Während in der ersten Variante die angetriebenen Gelenke separat mit jeweils einem 
klassischen Regler gesteuert werden, wird bei der entkoppelten Regelung die 
Strukturkopplung berücksichtigt. In der Literatur wird dieses Verfahren als „Feedback 
Linearization“ bezeichnet [KD02]. Es ergeben sich unabhängige Differenzialgleichungen für 
die Gelenkfehler der einzelnen Antriebe, für welche die Eigenfrequenz bzw. der 
Dämpfungsgrad bestimmt werden können [LDA04]. Durch die Vorgabe einer 
Sollbeschleunigung und durch die Addition eines nichtlinearen Terms, welcher sich aus dem 
inversen dynamischen Modell der Roboterstruktur ergibt, wird eine Kraft- bzw. 
Momentenvorsteuerung realisiert [SHV04]. Die Methode des „Feedback Linearization“ kann 
prinzipiell für alle Regelungsansätze verwendet werden. Werden klassische, lineare Regler 
verwendet, so wird der Ansatz auch als „Computed Torque Control“ (CTC) bezeichnet 
[Cod98, YWM08]. 
Einen weiteren linearen Ansatz stellt der sogenannte H∞-Reglerentwurf dar [Fra87, GL00]. 
Der H∞-Regler fällt unter die Kategorie „Optimal Control“, da die Lösung der 
Steuerungsausgabe mit einem Optimierungsverfahren berechnet wird. Die Bezeichnung ergibt 
sich aus der ∞-Norm für Matrizen, welche dem höchsten Singulärwert der Matrix entspricht. 
Dieser Wert stellt die maximale Verstärkung eines beliebigen Eingangssignals zu einem 
beliebigen Ausgangssignal dar. Die Fitnessmatrix des Optimierungsproblems setzt sich aus 
frequenzabhängigen Wichtungsmatrizen und den frequenzabhängigen Übertragungsmatrizen 
des Regelkreises zusammen. Beim sogenannten „Mixed Sensitivity“-Problem wird zum einen 
die Übertragung von Störung zu Ausgang sowie andererseits von Messfehlern zu Ausgang 
betrachtet [MWR11].  
Ein LQG-Regler („Linear Quadratic Gaussian“) stellt ebenfalls einen optimalen Regler dar 
[GL94]. Es handelt sich hierbei um einen linearen Zustandsregler (zusätzlich zu einem 
Kalman-Filter), welcher sich aus der Lösung einer Riccati-Gleichung ergibt. Die 
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Zusammensetzung der zu optimierenden Funktion ist abhängig von Wichtungsmatrizen, 
welche das Reglerverhalten definieren. Es wird unterschieden zwischen der Norm der 
Zustandsgrößen sowie der Norm der Reglerausgänge. Anwendungen und weitergehende 
Untersuchungen finden sich in Petersen [Pet03] und Lethomaki et al. [LSA81].  
Unter die Klasse nichtlinearer Regelungen fallen „Passivity-based Control“, „Lyapunov-based 
Control“, „Sliding-mode Control“ sowie „Predictive Functional Control“. Beim „Passivity-
based Control” (PBC) handelt es sich um ein Verfahren, bei welchem die Eigenschaft 
ausgenutzt wird, dass es sich bei dem Manipulator selbst um ein konservatives System 
handelt. Dementsprechend ist die Gesamtenergie beschränkt und kann ohne Zufuhr von außen 
(z.B. durch Aktuatoren) nicht ansteigen. Ziel des Reglerentwurfs ist das sogenannte „energy-
shaping“, bei welchem der Bewegungszustand des Manipulators so moduliert wird, dass eine 
definierte Zielvorgabe für den Energiezustand des Manipulators erreicht wird [WSB96]. 
Aufgrund der Robustheit des Ansatzes fällt das Verfahren ebenfalls unter die Kategorie der 
robusten Regelungsverfahren. 
Unter „Lyapunov-based Control“ (LBC) kann im Allgemeinen ein Verfahren zum Nachweis 
der Stabilität nichtlinearer Regler verstanden werden. Es handelt sich also nicht um ein 
Syntheseverfahren, sondern um ein Analyseverfahren. Die untersuchten Regler beinhalten in 
den meisten Fällen Sättigungselemente bzw. polynomiale Ansätze [SMO99].      
Beim „Sliding-mode Control“ (SMC) wird angestrebt, dass sich der Manipulator auf Ebenen 
im Zustandsraum bewegt, wobei unterschiedliche Zustände und Übergänge zwischen 
verschiedenen “Sliding-modes” oder Bewegungsebenen berücksichtigt werden [Utk92]. 
Durch diese Art der Regelung wird die Zielvorgabe in endlicher Zeit erreicht, es ergibt sich 
also eine Verbesserung gegenüber der asymptotischen Stabilität klassischer Regelungs-
ansätze. „Sliding-mode Control“ stellt ebenfalls ein Verfahren der robusten Regelung dar.  
Das „Predictive Functional Control“ (PFC) ist ursprünglich zur Behandlung von 
Steuerungsproblemen in der Prozesstechnik entwickelt worden [Maa06a, Maa06b, VPP05]. 
Ziel ist die Vorgabe einer Referenztrajektorie, so dass nach einer endlichen Übergangszeit der 
Fehler modellbasiert minimiert werden kann. Aufgrund der hohen Rechenbelastung hat das 
Verfahren erst in den letzten Jahren innerhalb der Robotik an Bedeutung gewonnen. Ein 
Vergleich mit CTC findet sich in [PG00]. Weiterführende Untersuchungen werden von 
Maalouf sowie Dieulot et al. angestellt [Maa04, DCB09].  
Unter robuster Regelung werden Steuerungsansätze verstanden, welche unempfindlich 
gegenüber Modellfehlern und unvorhersehbaren externen Einflüssen sind. Die 
Modellparameter ändern sich dabei nicht. Dementsprechend ist immer ein Kompromiss 
zwischen Robustheit und Leistungsfähigkeit der Regelung zu finden. Auslegungsverfahren 
robuster Regelung können sowohl für lineare Regler (z.B. PD, LQG) als auch für nichtlineare 
Verfahren wie PBC, LBC, SMC angewandt werden. Einen guten Überblick über robuste 
Regelungsauslegung geben Spong [Spo92], Abdallah et al. [ADD91] sowie Sage et al. 
[SMO99]. Ein wichtiges Verfahren von hoher Praxisrelevanz stellt das sogenannte H∞-
Lineare Modellbildung und Analyse des Gesamtregelkreises 
-49- 
Loopshaping dar. Hierbei werden mit vorgegebenen frequenzabhängigen 
Wichtungsfunktionen die durch die Optimierung einzuhaltenden Grenzen der 
Leistungsfähigkeit sowie der Robustheit des geschlossenen Regelkreises definiert [Lan01, 
MG92].  
Der robusten Regelung steht der Ansatz der adaptiven Regelung gegenüber [Tom96]. Ziel ist 
dabei die Anpassung der Modell- und Regelparameter während des Betriebs. Grundlegend 
kann zwischen einer adaptiven Regelung mit Referenzmodell (MRAC- model reference 
adaptive control) sowie einer adaptiven Regelung mit Identifikationsroutine (MIAC- model 
identification adaptive control) unterschieden werden [CCL97, SL91]. 
Für rotatorische Servoantriebe werden als industrieller Standard Kaskadenregelungen 
eingesetzt [Sch08]. Der Vorteil liegt in der Tatsache, dass der Stromregelkreis für die meisten 
Anwendungen ohne Berücksichtigung des Gesamtübertragungsverhaltens ausgelegt werden 
kann [Ham11]. Die Auslegung des Geschwindigkeitsreglers kann im Anschluss unabhängig 
vom Stromregelkreis (unter Vernachlässigung der induzierten Spannungen im 
Stromregelkreis) eingestellt werden.  
In dieser Arbeit liegt der Fokus auf einer gelenkbasierten PD-Regelung sowie einer 
gekoppelten Regelung der Aktuatoren, welche eine dezentrale Regelung der End-
Effektorposition bewirkt. Vorteile sind insbesondere die einfache Modellbildung sowie der 
direkte Zusammenhang zwischen den Regelungsparametern und den realen physikalischen 
Größen wie Steifigkeit und Dämpfung. Somit ist eine modellbasierte Auslegung und 
Optimierung der Regelung in diesem Fall besonders effizient.   
7.2 Lineare Modellbildung (Gesamtregelkreis) 
In Kapitel 6 wurden im Rahmen der Identifikation der Eigenschaften von Sensoren und 
Aktuatoren die Modelle der Regelstrecke bereits validiert, indem eine Stabilitätsuntersuchung 
für den Läufer als bewegtes Bauteil durchgeführt wurde. In diesem Abschnitt werden die 
relevanten Zusammenhänge aufgezeigt, um die gesamte Parallelstruktur innerhalb der 
Steuerungsumgebung mit einem linearen Modell zu simulieren.  
Stx sollf
istf5,Ex
 
Abb. 7.1: Struktur des Gesamtregelkreises 
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Es wird an dieser Stelle explizit auf die Anwendung eines komplexen dynamischen Modells 
verzichtet. Die Betrachtung ist dementsprechend nur für eine kleine Abweichungsbewegung 
von einer Sollposition zulässig. Alle Systemgrößen verstehen sich als Abweichungen von 
dieser Linearisierungslage. Dennoch können zulässige Aussagen über die Stabilität getroffen 
werden. Die Struktur sowie die Signalbezeichnungen sind in Abb. 7.1 dargestellt. 
Die Bewegungsänderung der Parallelstruktur resultiert aus den Kräften der Linearaktuatoren. 
Diese wiederum sind abhängig vom Übertragungsverhalten der Steuerungselektronik sowie 
der Linearaktuatoren und den Stellgrößen fsoll. In dieser Betrachtung werden nur die 
kinematischen Freiheitsgrade der Struktur beschrieben. Strukturschwingungen aufgrund von 
Bauteilsteifigkeiten, insbesondere der Rotationsrestriktion im fünften Bein, werden nicht 
analysiert. Die P-Matrix des Reglers entspricht physikalisch der Steifigkeitsmatrix, die D-
Matrix ist für die Dämpfungseigenschaften relevant. Für die Plattformbeschleunigung gilt 
unter Berücksichtigung der Massenmatrix M5 des Endeffektors:  
-1 5,E 5 istx M f  (7.1)
Die Massenmatrix M5 stellt die Trägheitseigenschaften des End-Effektors bezogen auf die 
Freiheitsgrade x, y, z,   und ϴ dar. Hierzu muss die Massenmatrix bezogen auf das 
kartesische Koordinatensystem transformiert werden:  
   T    5 E E5 6 E E5M J J M J J  (7.2)
Mit der Massenmatrix M6 für sechs Starrkörper-Freiheitsgrade:  
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3×3
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3×3 P,0
0
M
0 I
 
(7.3)
Der Trägheitstensor des End-Effektors muss unter Anwendung des Zusammenhangs aus Gl. 
3.13 in das globale Koordinatensystem transformiert werden.   
Die Transformationsmatrizen (vorgestellt in Kapitel 5) sind stark von der aktuellen Position 
der Plattform abhängig und bewirken somit eine Positionsabhängigkeit der Massenmatrix 
bezogen auf die Freiheitsgrade. 
Innerhalb der Steuerung werden die Positionierungsfehler der Antriebe ausgewertet, da diese 
als Ausgabe der inkrementellen Wegsignalgeber vorliegen. Dementsprechend sind 
Steifigkeits- und Dämpfungsmatrix des PD-Reglers ebenfalls auf die Positionierungsfehler 
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und -geschwindigkeiten der Linearaktuatoren bezogen. Um die Berechnung auf die 
Freiheitsgrade des End-Effektors zu übertragen, wird eine Übertragungsmatrix benötigt, 
welche aus der aktuellen Plattformgeschwindigkeit, gemessen in den Freiheitsgraden der 
Struktur, die Verschiebungsgeschwindigkeit der Aktuatoren errechnet. Die entsprechende 
Jacobimatrix JA5 wurde bereits in Kapitel 5 vorgestellt. Mit diesem Zusammenhang können 
an dieser Stelle die Steifigkeitsmatrix K5 und Dämpfungsmatrix C5 bezogen auf die End-
Effektor-Freiheitsgrade berechnet werden. Hierzu werden die Matrizen K0 und C0, welche die 
Parametrisierung eines allgemeinen PD-Reglers bezogen auf die Aktuator-Positionsfehler und 
der entsprechenden zeitlichen Ableitungen darstellen, mit Hilfe der linearen Abbildung  JA5 
transformiert [Gos90]:
 
 
T
T
  
  
5 A5 0 A5
5 A5 0 A5
K J K J
C J C J
 
(7.4)
Das Eingangssignal fsoll wird über einen gekoppelten PD-Regler definiert. Gekoppelt 
bezeichnet in diesem Fall den Umstand, dass die P- und D- Parametermatrizen auch Einträge 
abseits der Hauptdiagonalen aufweisen können. Anschaulich bedeutet das, dass ein 
Positionierungsfehler in einem Linearantrieb eine Kraft in den weiteren Antrieben erzeugt. 
Eingangssignale für die Regelung sind die aktuellen Positionierungsfehler sowie die 
zugehörigen Ableitungen:  
         T Tsoll A5 0 5,ST A5 0 5,STf J K ρ J C ρ  (7.5)
Die Übertragungsfunktion des mechanischen Systems, d.h. die Transformation der 
tatsächlichen Kräfte in die Bewegung des End-Effektors ergibt sich zu:  
  1 -1 2s s P 5G M  
(7.6)
Die Übertragungsfunktion ist gekoppelt und besitzt die Dimension fünf, dementsprechend 
kann eine Kraft bzw. ein Moment in einer beliebigen Freiheitsgradrichtung die 
Beschleunigung in den weiteren Freiheitsgraden beeinflussen. Das Übertragungsverhalten von 
Sensorik und Aktuatorik wird mit Hilfe einer Übertragungsfunktion dargestellt. Dies ist 
möglich, da die Übertragungsfunktionen jeweils Diagonalgestalt besitzen. Demzufolge kann 
die Reihenfolge der Matrixmultiplikationen an dieser Stelle vertauscht werden (siehe Kapitel 
6, Gleichung 6.12-6.15):
 
 
         3 4, ,
1 1
PD i PA1 i PT1 tot
i i
s G s G s G s G s
 
              SA 5×5 G I  
(7.7)
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Der PD-Regler wird anhand der berechneten plattformbezogenen Steifigkeits- und 
Dämpfungsmatrizen dargestellt mit:  
  s s  R,PD 5 5G K C  (7.8)
Als Filter wird standardmäßig das doppelte PT1-Glied eingesetzt (siehe Gl. 6.9):
 
 
     
1
1 1PT1,1 PT1,2
s
T s T s
      Filter 5×5 G I  
(7.9)
Der offene Gesamtregelkreis ergibt sich dann zu:  
         s s s s s   0R P SA Filter R,PD G G G G G  (7.10)
Die Reihenfolge der Multiplikationen ist nicht beliebig, da sowohl das mechanische 
Teilsystem, als auch der Regler im Allgemeinfall keine Diagonalgestalt besitzen. Die erste 
Transformation ist die Umwandlung der gemessenen Plattformposition und -geschwindigkeit 
in ein Sollkraftsignal. Diese Transformation steht dementsprechend am rechten 
Gleichungsrand.  
Der geschlossene Regelkreis ergibt sich mit:
 
 
    
s
s
s
 
0R
5×5 0R
G
 G
I G  
(7.11)
Es ist sinnvoll, den offenen Regelkreis in der MATLAB-Implementierung zunächst in den 
Zustandsraum zu überführen, da die Bildung des geschlossenen Regelkreises hierdurch an 
Geschwindigkeit und Stabilität gewinnt.  
7.3 Eigenschaften der gelenkbasierten PD-Regelung 
In diesem Abschnitt werden die Eigenschaften einer gelenkbasierten Regelung diskutiert. 
Gelenkbasiert bedeutet anschaulich, dass der Positionsfehler bzw. dessen 
Änderungsgeschwindigkeit eines Aktuators keinen Einfluss auf die Kraft in einem anderen 
Aktuator ausübt. Da es sich bei der vorliegenden Regelstrecke um eine Parallelstruktur 
handelt, welche starke positionsabhängige Eigenschaften aufweist, ist es erstrebenswert, die 
Vor- und Nachteile einer gelenkbasierten Regelung zu untersuchen. Die im vorherigen 
Abschnitt definierten Steifigkeits- und Dämpfungsmatrizen K0 und C0 der Regelung, welche 
den P- und D-Anteilen entsprechen, ergeben sich dann in Diagonalgestalt zu:  
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0 0K C  
(7.12)
Es ist anzumerken, dass aus Analyse- und Darstellungsgründen für alle fünf Aktuatoren 
einheitliche Faktoren KP und KD gewählt werden. Grundsätzlich kann im Steuerungsmodell 
für jeden Aktuator ein separater Koeffizient definiert werden.  
Aufgrund der vorhergehenden Stabilitätsbetrachtung an einem separaten Aktuator wird die 
Stabilitätsgrenze für eine maximale Steifigkeit und einem dazugehörigen 
Dämpfungskoeffizient erwartet. Zur Identifikation dieses Punkts im KP - KD-Raum wird ein 
Simplex Suchverfahren, in diesem Fall das Nelder-Mead Optimierungsverfahren, eingesetzt 
[NM65, MWO11]. Die Bestimmung der Stabilität geschieht über die Auswertung der 
Eigenwerte des geschlossenen Regelkreises für eine definierte Anzahl an Posen im 
Arbeitsraum. Für alle Systemeigenwerte dürfen nur negative Realteile auftreten:
 
 
     !max Re 0ii s G  (7.13)
Ausgehend von der identifizierten Maximalsteifigkeit wird die Steifigkeitsachse diskretisiert. 
Für jeden Steifigkeitswert wird die untere und obere Grenze der zulässigen 
Dämpfungskonstanten mit Hilfe der Bisektionsiteration bestimmt [BSM00]. Abb. 7.2 stellt 
die sich ergebenden Stabilitätsgrenzen vergleichend für den gesamten Arbeitsraum sowie nur 
für den mittleren Punkt im Arbeitsraum dar.  
 
  Abb. 7.2: Stabilitätsgrenzen für die gelenkbasierte Regelung, starre Plattform 
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Die Stabilitätsgrenze ist positionsabhängig. Dementsprechend ist die Maximalsteifigkeit für 
den gesamten Arbeitsraum geringer als für die Mittelstellung im Arbeitsraum. Die 
einflussstärkste Richtung auf die Stabilitätsgrenze stellt die Z-Richtung dar. Entfernt sich der 
End-Effektor vom Gestell, so wird der Stabilitätsbereich reduziert. Analog erhöht sich der 
Bereich der zulässigen Steifigkeitswerte bei geringeren Z-Werten. Zur Analyse der 
Stabilitätsgrenze ist es ausreichend, nur die Randbereiche des Arbeitsraums zu untersuchen. 
Es ergeben sich 32 Stellungen, wenn alle Kombinationen aus unterer und oberer Schranke für 
alle fünf Freiheitsgraddimensionen untersucht werden sollen.  
Neben der Stabilitätsbetrachtung lassen sich aus den Eigenwerten der Systemmatrix ebenfalls 
die Eigenfrequenzen und Dämpfungsgrade ableiten [Cor07]:  
       
         2 2
Im Re
            
2
Re Im
i i
i i
i i
s s
f D
s s
 
  
  
G G
G G
 
(7.14)
 
  Abb. 7.3: Niedrigste auftretende Eigenfrequenz [Hz] über KP und KD 
Abb. 7.3 stellt die minimale Frequenz für die Mittelstellung im Arbeitsraum über dem 
gesamten Stabilitätsbereich dar. Wie zu erwarten steigt die minimale Frequenz mit der 
Erhöhung der Steifigkeit bis zu einem Maximalwert von 10 Hz am Grenzpunkt an. Das 
Lehr’sche Dämpfungsmaß, dargestellt in Abb. 7.4, nimmt für steigende 
Dämpfungskonstanten und geringere Steifigkeiten zu. Dementsprechend fällt die gedämpfte 
Eigenfrequenz durch das hohe Dämpfungsmaß für niedrige Steifigkeiten bei steigender 
Dämpfung ab [Cor07]. 
Die Auswertung der Eigenfrequenzen kann stellungs- und parameterabhängig starken 
numerischen Störungen unterliegen. Dieser Umstand kann selbst für die Mittelstellung für 
niedrige Steifigkeiten im mittleren Dämpfungsbereich bei etwa 0.35 Ns/mm beobachtet 
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werden (Abb. 7.3/7.4). Es treten zusätzliche, stark gedämpfte Eigenfrequenzen im Bereich 
unter 0.5 Hz auf, die keinen Einfluss auf die Systemdynamik ausüben.  
 
  Abb. 7.4: Lehr’sches Dämpfungsmaß der niedrigsten Eigenfrequenz über KP und KD 
Zur Charakterisierung des Regelverhaltens sind die Eigenfrequenzen somit alleine nicht 
aussagekräftig. Eine entscheidende Kenngröße einer guten Robotersteuerung ist das 
Reaktionsverhalten auf eine Änderung einer Führungsgröße. Der Extremfall einer solchen 
Änderung stellt eine Anregung durch eine Sprungfunktion dar. Relevante Kennzahlen 
bezüglich der Sprungantwort, auch Übergangsfunktion genannt, sind der Verstärkungsfaktor 
V sowie die Einschwingzeit T0.02, nach welcher dauerhaft eine maximale Abweichung von 
zwei Prozent bezogen auf die Sollgröße auftritt. Abb. 7.5 stellt die beschriebenen Kennwerte 
grafisch dar.  
 
  Abb. 7.5: Definition der Kennwerte im Zeitbereich 
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Die Verwendung der Definition der Einschwingzeit ist in dieser Form für das lineare 
zeitinvariante System anwendbar, da der Einfluss von Reibung sowie der Gewichtskraft bzw. 
weiteren nichtlinearen Effekten nicht berücksichtigt wird und dementsprechend kein 
stationärer Regelfehler entstehen kann.   
Die Analyse im Zeitbereich wird nur für Systemkonfigurationen durchgeführt, welche zuvor 
durch die Analyse der Eigenwerte als stabil eingestuft wurden. Zur Auswertung der 
Sprungantwort werden die MATLAB-eigenen Berechnungstools für LTI-Systeme („linear 
time invariant“) verwendet [MWC11]. Die fünf Sollpositionen des End-Effektors entsprechen 
den Systemeingängen, wohingegen die tatsächlichen Positionen den Systemausgängen 
entsprechen. Ist nur die Sprungantwort auf eine Sollverschiebung in einer Raumrichtung von 
Interesse, kann die Sprungfunktion des zugehörigen Diagonalelements der 
Übertragungsfunktion des Gesamtregelkreises analysiert werden. Die Bewertung erfolgt dann 
analog zu SISO-Modellen („single input single output“) [OL04]. Für lineare Systeme ist die 
Übergangsfunktion unabhängig von der Größe der Sprungvorgabe.  
Für KP = 18 N/mm und KD = 0.3 Ns/mm werden die auftretenden Einschwingzeiten 
beispielhaft in Abb. 7.6 über den 32 Randstellungen im Arbeitsraum aufgetragen.  
 
  Abb. 7.6: Einschwingzeiten in allen Freiheitsgraden über den Arbeitsraumgrenzstellungen 
Es zeigt sich, dass die Eigenschaften der geregelten Parallelstruktur stark richtungsabhängig 
sind. So treten für die Sprungantwort in X- und Y-Richtung die höchsten Einschwingzeiten 
auf, wohingegen in Z-Richtung sowie für die Rotationsfreiheitsgrade niedrigere 
Einschwingzeiten erreicht werden.  
Für die Einschwingzeit der Freiheitsgrade Z und   treten enorme positionsabhängige 
Schwankungen auf. So variieren die Zeiten um teilweise mehr als 200 Prozent. Für die 
Eigenschaften in X-Richtung sowie für die Rotation um die Y-Achse (ϴ) sind die 
Eigenschaften dagegen nahezu konstant.  
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Die Ergebnisse der Analyse im Zeitbereich zeigen Abb. 7.7 und 7.8. In der linken Bildhälfte 
ist jeweils die maximale Sprungantwort, also der Verstärkungsfaktor, zu sehen. Im rechten 
Bildteil wird die invertierte Einschwingzeit, bezeichnet mit „Einschwingkonstante“, 
dargestellt. Hierfür sind höhere Werte im Sinne einer hohen Systemdynamik erwünscht.  
   
  Abb. 7.7: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), Anregung: X-Richt. 
   
  Abb. 7.8: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), Anregung: Z-Richt. 
Es wird unterschieden zwischen einer Anregung in X-Richtung (Abb. 7.7) sowie der 
Anregung in Z-Richtung (Abb. 7.8). Es kann festgestellt werden, dass die 
Verstärkungsfaktoren für hohe Dämpfungskonstanten bei niedrigen Steifigkeiten am 
geringsten ausfallen. In diesem Bereich ist das Lehr’sche Dämpfungsmaß maximal. Das 
Dämpfungsmaß in X-Richtung wird für die maximal zulässigen Dämpfungswerte minimal. In 
Z-Richtung fällt das Dämpfungsmaß zu hohen Dämpfungswerten wieder ab, was dafür 
spricht, dass die Stabilitätsgrenze durch die Eigenform in Z-Richtung definiert wird. An der 
unteren Stabilitätsgrenze tendiert der Verstärkungsfaktor in beiden Fällen in Richtung des 
Werts zwei, was der theoretischen maximalen Sprungantwort eines ungedämpften 
Einmassenschwingers entspricht.   
Für die Einschwingzeit ergeben sich ebenfalls Unterschiede für beide Anregungsrichtungen. 
Die minimale Einschwingzeit bei Anregung in X-Richtung beträgt ca. 110 ms, wohingegen 
das System in Z-Richtung minimal nur ca. 80 ms benötigt. Die Differenz ist hauptsächlich 
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durch die unterschiedlichen Kraftübertragungseigenschaften in X- und Z-Richtung zu 
begründen. Die maximalen Einschwingzeiten treten für Anregung in Y-Richtung auf. 
Weiterhin ist zu beobachten, dass die minimalen Einschwingzeiten in Bereichen höherer 
Lehr’scher Dämpfung, d.h. in Bereichen mit geringen Verstärkungsfaktoren, auftreten. Dies 
steht beim Reglerentwurf der Anforderung hoher Robustheit, d.h. eines möglichst großen 
Abstands zum Stabilitätsrand (speziell für die X-Richtung), entgegen. Des Weiteren treten bei 
geringen Steifigkeitswerten die Positionierungsfehler aufgrund externer Kräfte bzw. aufgrund 
von Reibungskräften in den Vordergrund. 
Abb. 7.9 und 7.10 zeigen jeweils eine Parameterstudie für die Sprungantworten im 
Zeitbereich für Anregungen in X- und Z-Richtung. Die Steifigkeit beträgt in beiden Fällen 
jeweils KP = 18 N/mm, die Dämpfungskonstanten werden über dem gesamten Stabilitäts-
bereich variiert.  
 
  Abb. 7.9: Sprungantwort, Anregung: X-Richt., untersch. Dämpfungskonst. KD  (Ns/mm) 
Für die Anregung in X-Richtung ergibt sich am unteren Stabilitätsrand eine schwach 
gedämpfte niederfrequente Systemantwort, die zu einer hohen Einschwingzeit führt. Mit 
zunehmender Dämpfungskonstante nimmt die Dämpfung zu und die Einschwingzeit sinkt. 
Bei einer Dämpfungskonstante von 0.55 Ns/mm kann bereits eine Überlagerung mit einem 
hochfrequenten Anteil beobachtet werden. Dieser Anteil entsteht aus einer Kopplung 
zwischen X- und Z-Richtung und ist für die Instabilität am oberen Stabilitätsrand 
verantwortlich. Für die Sprungantwort in Z-Richtung zeigen sich abhängig vom 
Dämpfungswert unterschiedliche markante Frequenzen. Am oberen Stabilitätsrand ist die 
schwach gedämpfte hochfrequente Schwingung im Bereich von knapp 60 Hz 
ausschlaggebend für die hohe Einschwingzeit. Der optimale Dämpfungsgrad liegt für die 
vorgegebene Steifigkeit im Bereich von 0.4 Ns/mm, da sich hier ein guter Kompromiss 
zwischen der Dämpfung der niederfrequenten und hochfrequenten Anteile einstellt. 
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  Abb. 7.10: Sprungantwort, Anregung: Z-Richt., untersch. Dämpfungskonst. KD  (Ns/mm) 
7.4 Gekoppelte PD-Regelung 
Die gelenkbasierte Regelung berücksichtigt weder die aktuelle Stellung noch die 
Kopplungseigenschaften der gesamten Parallelstruktur. Dementsprechend ergeben sich 
positionsabhängig Eigenfrequenzen, in den Freiheitsgraden des End-Effektors gekoppelte 
Eigenformen sowie hohe Steifigkeitsunterschiede in den einzelnen Raumrichtungen selbst für 
die untersuchte Struktur, welche als Resultat einer Maßsynthese entstand [Bri12]. 
Der Ansatz des „Feedback Linearization“ innerhalb einer CTC-Regelung entkoppelt die 
Differenzialgleichungen, welche die Antriebsfehler der Aktuatoren beschreiben. Ziel des in 
diesem Abschnitt vorgestellten Verfahrens ist dagegen die Entkopplung der End-
Effektorfrequenzen in seinen fünf Freiheitsgraden. Es ist weiterhin sinnvoll, der 
Parallelstruktur in jeder Raumrichtung eine spezielle Frequenz sowie einen zugehörigen 
Dämpfungsgrad zuordnen zu können. Die Herleitung erfolgt ausgehend von der 
Differenzialgleichung des End-Effektors in den fünf Freiheitsgraden ohne Berücksichtigung 
des Übertragungsverhaltens von Aktuatoren und Sensoren:  
      5 5,E 5 5,E 5 5,EM x C x K x 0  (7.15)
Die Zielform der homogenen Differenzialgleichung ergibt sich mit den Diagonalmatrizen 
Kdiag und Cdiag zu:  
       5,E diag 5,E diag 5,Ex C x K x 0  (7.16)
Die Diagonaleinträge von Kdiag und Cdiag werden anhand der Zielfrequenzen und der 
zugehörigen Lehr’schen Dämpfung berechnet zu:  
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(7.17)
Die Diagonalmatrix Kdiag kann unter Berücksichtigung von Gleichung 7.8 ausgedrückt 
werden als:  
   -1 Tdiag 5 A5 0 A5K M J K J  (7.18)
Die Matrizen M5 und JA5 sind für eine Stellung im Arbeitsraum konstant und bekannt. Im 
Steuerungsmodell selbst wird nur die Steifigkeitsmatrix K0, welche aus den gemessenen 
Aktuatorfehlern eine proportionale Spannung bzw. Kraft erzeugt, benötigt. Dementsprechend 
wird Gleichung 7.22 nach K0 umgestellt. Die Berechnung von C0 erfolgt analog [WC13a]:
 
 
T -1
T -1


   
   
0 A5 5 diag A5
0 A5 5 diag A5
K J M K J
C J M C J
 
(7.19)
Die Berechnung von K0 und C0 muss innerhalb der Steuerung für jeden Zeitschritt erfolgen, 
da die Transformation durch die inverse Jacobimatrix und die Massenmatrix von der aktuellen 
Stellung des End-Effektors abhängig ist. Aus Stabilitätsgründen wird die Berechnung bezogen 
auf die Sollposition durchgeführt, die aktuellen Positionierungsfehler werden nicht 
berücksichtigt.  
Für die Berechnung der auftretenden Frequenzen, der Stabilität sowie der Sprungantwort kann 
das lineare Modell aus Gleichung 7.15 unverändert verwendet werden. Abb. 7.11 zeigt die 
Darstellung der Eigenfrequenzen der Parallelstruktur bei gekoppelter Regelung mit einer 
ungedämpften Eigenfrequenz von 20 Hz und einem Lehr’schen Dämpfungsmaß von 50 
Prozent in allen fünf Raumrichtungen. Die tatsächlichen Eigenfrequenzen weichen von 
diesem Sollwert ab, da die Übertragungseigenschaften von Sensorik und Aktuatorik eine 
Frequenz- und Dämpfungsmaßverschiebung verursachen. Die tatsächliche Eigenfrequenz 
liegt bei 21.3 Hz, das Dämpfungsmaß bei 17 Prozent. Weiterhin existieren weitere 
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Eigenfrequenzen bei ca. 300 Hz bzw. 530 Hz, welche jedoch zwischen 70 und 90 Prozent 
gedämpft sind.  
 
  Abb. 7.11: Eigenfrequenzen über Randpositionen im Arbeitsraum, gekoppelte Regelung 
Für die Bestimmung des Stabilitätsrands wird ein Verfahren analog zu Kapitel 7.3 basierend 
auf Simplex-Suchverfahren und Bisektion-Grenzpunktsuche angewendet. Abb. 7.12 zeigt den 
Stabilitätsrand für die gesamte Parallelstruktur. Dämpfungsgrade über eins haben keine 
physikalische Bedeutung, es handelt sich um eine lineare Skalierung der Matrix C0. Da sich 
die tatsächlichen Dämpfungsgrade von den Zielwerten unterscheiden, ist es nicht sicher, dass 
sich bei einem Dämpfungsgrad oberhalb von eins das System im Kriechzustand befindet. 
Abb. 7.12 stellt weiterhin vergleichend den Stabilitätsrand eines einzelnen Aktuators, 
berechnet in Kapitel 6, dar. Unter Berücksichtigung der Läufermasse wird anhand der 
Steifigkeit und der Dämpfungskonstante die ungedämpfte Eigenfrequenz und das 
Dämpfungsmaß ermittelt. Die Stabilitätsgrenzen für einen Aktuator und für die gesamte 
Parallelstruktur sind identisch. Diese Aussage ist von entscheidender Bedeutung, da sich der 
Stabilitätsrand einer gesamten Parallelstruktur aus den Übertragungseigenschaften eines 
einzelnen Aktuators ableiten lässt. Die notwendigen Voraussetzungen dafür sind: 
- Die eingestellten ungedämpften Soll-Eigenfrequenzen und das jeweilige Lehr’sche 
Dämpfungsmaß sind in allen Raumrichtungen gleich groß 
- Alle kinematischen Ketten haben identische Übertragungseigenschaften (Aktuatoren, 
Sensoren) 
- Die nichtlinearen Effekte durch Beinmassen und -trägheiten sowie durch Reibung und 
Gewichtskräfte können vernachlässigt werden bzw. haben nur einen positiven Effekt 
auf die Stabilitätsgrenzen 
- Es treten keine niederfrequenten Struktureigenfrequenzen innerhalb des End-
Effektors, der Beine oder des Gestells auf, welche die Stabilität negativ beeinflussen 
können 
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  Abb. 7.12: Stabilitätsgrenzen für die gekoppelte Regelung 
Die Ergebnisse in diesem Kapitel werden zunächst unter der Annahme diskutiert, dass alle 
Voraussetzungen zutreffen. Im weiteren Verlauf dieser Arbeit wird insbesondere die 
Reduktion des Stabilitätsgebiets aufgrund der Struktursteifigkeiten untersucht. Abb. 7.13 
zeigt die niedrigste auftretende Eigenfrequenz des Regelkreises über der eingestellten 
Eigenfrequenz und dem Dämpfungsgrad. Ein bemerkenswerter Effekt ist der Anstieg der 
auftretenden Frequenz mit zunehmendem Dämpfungsgrad. Die Maximalfrequenz liegt im 
Bereich von 60 Hz. 
Zur Beurteilung der dynamischen Systemeigenschaften werden, analog zu Kapitel 7.3, die 
Kenngrößen Verstärkungsfaktor und Einschwingzeit für eine Sprungantwort ausgewertet. Die 
Systemeigenschaften sind in diesem Fall im Gegensatz zum gelenkbasierten Regelungsmodell 
für das linearisierte Modell richtungs- und stellungsunabhängig.  
 
  Abb. 7.13: Niedrigste auftretende Eigenfrequenz [Hz] über Frequenz und Dämpfungsmaß 
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Abb. 7.14 stellt im linken Teil den Verstärkungsfaktor und im rechten Teil die invertierte 
Einschwingzeit über der ungedämpften Eigenfrequenz und dem Dämpfungsgrad dar. Es wird 
weiterhin die gemessene Stabilitätsgrenze für einen Aktuator (siehe Kapitel 6) abgebildet. 
   
  Abb. 7.14: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), gekoppelte 
Regelung 
Die Verstärkungsfaktoren nehmen mit zunehmender Soll-Eigenfrequenz zu. Am 
Stabilitätsrand steigen die maximalen Sprungantworten bis über den Wert von zwei hin an. 
Dies liegt an der zusätzlichen Anregung von schwächer gedämpften hochfrequenten 
Eigenfrequenzen, mit welchen die Hauptschwingbewegung überlagert wird.  
Für die Einschwingzeit lässt sich ein expliziter Minimalwert bei ca. 16 Hz identifizieren. In 
diesem Punkt existiert ein idealer Kompromiss zwischen möglichst hoher Eigenfrequenz, d.h. 
hoher Systemdynamik, als auch möglichst hohem Dämpfungsgrad. Dieser Zusammenhang 
wird ebenfalls in Abb. 7.15 dargestellt. Für jede untersuchte ungedämpfte Eigenfrequenz 
werden die minimale Einschwingzeit sowie der zugehörige Verstärkungsfaktor ermittelt.  
   
  Abb. 7.15: Min. Einschwingzeit sowie zugehörige Verstärkung über der Sollfrequenz 
Für den idealen Auslegungspunkt bei 16 Hz und ca. 90% Dämpfungsgrad beträgt die 
Einschwingzeit ca. 30 ms. Die beste Performance bei gelenkbasierter Regelung für Anregung 
in Z-Richtung ist im Vergleich hierzu um den Faktor drei sowie für Anregung in X-Richtung 
0 10 20 30 40
0
0.5
1
1.5
2
Ungedämpfte Eigenfrequenz [Hz]
M
at
h.
 D
äm
pf
un
gs
gr
ad
 [-
]
 
 
1.2
1.4
1.6
1.8
2
2.2
0 10 20 30 40
0
0.5
1
1.5
2
Ungedämpfte Eigenfrequenz [Hz]
M
at
h.
 D
äm
pf
un
gs
gr
ad
 [-
]
 
 s-1
5
10
15
20
25
30
0 10 20 30 40
0
10
20
30
40
Ungedämpfte Eigenfrequenz [Hz]
Ei
ns
ch
w
in
gk
on
st
an
te
 [1
/s
]
0 10 20 30 40
1
1.5
2
2.5
Ungedämpfte Eigenfrequenz [Hz]
V
er
st
är
ku
ng
 im
 Id
ea
lp
un
kt
 [-
]
Lineare Modellbildung und Analyse des Gesamtregelkreises 
-64- 
um den Faktor vier schlechter. Weiterhin verbleibt ein großer Abstand zum Stabilitätsrand, 
was bezüglich einer robusten Regelungsauslegung anzustreben ist. Hinsichtlich der 
Steifigkeit, welche proportional ist zum Quadrat der ungedämpften Eigenfrequenz, stellt der 
Auslegungspunkt einen guten Kompromiss dar. 
Abb. 7.16 zeigt eine Parameterstudie der Sprungantwort für unterschiedliche 
Dämpfungsgrade bei einer ungedämpften Eigenfrequenz von 16 Hz. Die Dämpfungsmaße 
werden über dem gesamten Stabilitätsintervall variiert. Die Vergrößerung der angeregten 
Eigenfrequenz über zunehmendem Dämpfungsgrad kann analog zu Abb. 7.13 beobachtet 
werden. Am unteren Stabilitätsrand reagiert das System mit knapp 20 Hz, wohingegen bei 
hohen Dämpfungsgraden ca. 40 Hz erreicht werden. Der optimale Punkt bei ca. 90% 
Dämpfung zeichnet sich durch den geringsten auftretenden Verstärkungsfaktor von knapp 1.5 
aus.  
 
  Abb. 7.16: Sprungantwort (16 Hz), unterschiedliche Dämpfungsgrade 
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8 Nichtlineare Simulation des Gesamtregelkreises 
Die in Kapitel 7 vorgestellte Analyse des linearen Regelkreises wird in diesem Kapitel auf ein 
nichtlineares Modell appliziert. Zu diesem Zweck wird der mechanische Teil der 
Parallelstruktur in einem Mehrkörper-Simulationsmodell umgesetzt. Eingesetzt wird in 
diesem Fall SimMechanics, was einen integralen Bestandteil der MATLAB/Simulink-
Umgebung darstellt [MWS11a, MWS11b]. Die Aktuatoren, die Sensoren sowie die Regelung 
selbst können aus Simulink-Elementen mit definierten Übertragungsfunktionen 
zusammengesetzt werden. Die Verbindung zwischen den Simulink-Elementen und der 
integrierten Mehrkörper-Simulationsumgebung ist standardmäßig in MATLAB vorgesehen. 
Die Struktur des Gesamtmodells ist in Abb. 8.1 dargestellt. Die Schnittstelle zwischen 
Simulink (II) und SimMechanics (I) befindet sich an den Ein- und Ausgangssignalen der 
Linearaktuatoren. Hierbei handelt es sich um die tatsächlichen physikalischen Wege bzw. 
Kräfte im MKS-Modell. Das Simulink-Teilmodell besteht aus dem Kernelement der 
Regelung inkl. inversem kinematischen Modell sowie der Simulation der 
Übertragungsfunktionen von Sensorik und der Übertragung von Spannungsstellsignal zu 
tatsächlicher Aktuatorkraft. Da die Effekte von Sensorik und Aktuatorik nicht getrennt 
werden können, wird die Übertragungsfunktion am Ausgang (hinter der 
Spannungsbegrenzung) platziert. Die Kernelemente (III) können somit in exakt gleicher Form 
in das tatsächliche Steuerungsmodell des Target-PCs integriert werden, da die Ein- und 
Ausgangssignale identisch sind. Dies ist ein entscheidender Vorteil bei der Implementierung 
und dem Testen neuer Steuerungskonzepte.  
 
Abb. 8.1: Struktur des nichtlinearen Gesamtregelkreises 
In einem ersten Schritt wird nur der Effekt der zusätzlichen Trägheitseinflüsse der Beine 
ausgewertet. Dieser Effekt ist positionsabhängig und kann für die Analyse der dynamischen 
Eigenschaften in der Regel nicht vernachlässigt werden [Nef10]. Als Massenmatrix innerhalb 
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der gekoppelten Regelung wird jedoch weiterhin nur die Plattformträgheit zu Grunde gelegt. 
Das zugehörige Modell wird im Folgenden mit „Ausgangsmodell“ bezeichnet. Die 
Alternative wäre ein positionsabhängiger, zusätzlicher Massenanteil, welcher über eine 
Linearisierung des nichtlinearen dynamischen Modells der Parallelstruktur ermittelt werden 
müsste. Unter Anwendung dieser zeitaufwendigen Berechnung wäre die Echtzeitfähigkeit der 
Regelung bei hohen Taktfrequenzen nicht mehr gewährleistet. In Abschnitt 8.7 wird ein 
vereinfachtes Modell zur Berücksichtigung der Beinträgheiten vorgestellt.  
In einem zweiten Schritt werden weitere Effekte innerhalb des Gesamtmodells implementiert. 
Diese zusätzlichen Einflüsse sind im Schaubild Abb. 8.1 mit roter Farbe kenntlich gemacht. 
Es handelt sich im Detail um folgende Effekte: 
1. Unterschiedliche Filter 
Im linearen Modell wurde nur der starke Filter (2PT1) verwendet. Es soll ebenfalls der 
Effekt eines einfachen PT1-Elements mit einer Eckfrequenz von 200 Hz untersucht 
werden. 
 
2. Störungssignal durch Messfehler: 
Die inkrementellen Weggeber können, abhängig von der Auflösung, nur diskrete 
Werte ausgeben. Weiterhin existieren Messungenauigkeiten, welche dem tatsächlichen 
Wegsignal innerhalb des Gesamtmodells als Störsignal überlagert werden müssen. 
Das Störsignal schwankt zwischen -80 und +80 μm, wobei die Auflösung 40 μm 
beträgt. Die tatsächlich auftretende Schwankung hat ungefähr die halbe Amplitude, 
das Störsignal wurde folglich verstärkt, um die Effekte besser herauszustellen.  
 
3. Begrenzung der min. / max. Spannung (Saturation) 
Die maximale Kraft in den Aktuatoren ist physikalisch begrenzt, dementsprechend 
werden nur Spannungsvorgaben im Bereich von -10 V (maximale Druckkraft) und 
+10 V (maximale Zugkraft) akzeptiert. Dieser Effekt ist im linearen Modell nicht 
berücksichtigt worden und wird in Simulink mit einem Saturation-Element modelliert. 
 
4. Reibungseffekte 
In Kapitel 4 wurde die Größenordnung der Reibungskräfte vorgestellt. Diese haben 
einen hohen Einfluss auf die Positioniergenauigkeit und die Stabilität der Regelung. 
Die beschriebenen Effekte werden unter Annahme positionsunabhängiger Reibkräfte 
in den Aktuatoren ausgewertet.  
 
5. Einfluss der Verdrehsicherung 
Die Elastizität der Verdrehsicherung im fünften Bein hat erheblichen Einfluss auf die 
Steifigkeit und damit auch die Positioniergenauigkeit des Pentapods (siehe Kapitel 
12). Die Verdrehsicherung wird im Gesamtmodell modelliert und der Einfluss auf die 
Stabilität bzw. die Performance der Regelung wird evaluiert.  
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Prinzipiell ist eine Linearisierung eines Simulink-Modells möglich, jedoch konnten für das 
Gesamtmodell keine sinnvollen Lösungen für die Eigenwerte erzeugt werden. 
Dementsprechend erfolgt die Auswertung der Stabilität im Zeitbereich. Als Anregung wird 
aus Gründen der Vergleichbarkeit zum linearen Modell eine Sprunganregung implementiert. 
Relevante charakteristische Größen stellen analog zu Kapitel 7 die maximale Verstärkung 
sowie die Einschwingzeit dar (siehe Abb. 7.14).  
Die Beurteilung der Stabilität erfolgt über die Auswertung der maximalen Sprungantwort. 
Liegt diese unter dem Schwellenwert des 2.3-fachen der Anregungsamplitude, gilt das Setup 
als stabil. Da bei geringer Modelldynamik (niedrige Frequenzen) die maximale 
Integrationsdauer nicht angepasst wird, sind die Ergebnisse für die Vergrößerung bzw. die 
Reaktionszeit unter Umständen ungenau. Eine Anpassung der Integrationsdauer würde bei der 
Vielzahl der Simulationsdurchläufe jedoch zu einer inakzeptablen Rechenzeit führen.  
Die Parametervariation wird über der ungedämpften Eigenfrequenz und dem mathematischen 
(Lehr’schen) Dämpfungsgrad durchgeführt. Der Dämpfungsgrad wird aus Rechenzeitgründen 
auf einen sinnvollen Maximalwert beschränkt. Dieser entspricht bei niedrigen Frequenzen 
nicht dem Stabilitätsrand, beinhaltet aber dennoch alle sinnvollen Auslegungen der Regelung. 
8.1 Vergleich zwischen Ausgangsmodell und linearem Zustandsraummodell  
In diesem Abschnitt werden die Effekte durch die zusätzlichen Beinträgheiten, welche im 
linearen Modell keine Berücksichtigung finden, analysiert. Alle weiteren nichtlinearen 
Effekte sind in dieser Modellversion deaktiviert. Abb. 8.2 zeigt die Ergebnisse für den 
Verstärkungsfaktor sowie die Einschwingkonstante, welche der inversen Einschwingzeit 
entspricht. Das System wird hierbei mit einer Sprungamplitude von 5 mm in X-Richtung 
angeregt. Die Ergebnisse für eine Anregung in Z-Richtung sind nahezu identisch.  
Die minimale Reaktionszeit liegt im Bereich von knapp 50 ms und tritt bei 23 Hz und 150 
Prozent Dämpfung auf. Weiterhin tendiert die Verstärkung am gesamten Stabilitätsrand gegen 
einen Wert von über zwei. Die prinzipiellen physikalischen Zusammenhänge entsprechen den 
Ergebnissen des linearen Modells, die maximale Einschwingkonstante ist jedoch geringer.   
    
  Abb. 8.2: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), Anregung: X 
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8.2 Einfluss einer geringeren Filterung 
Der Spannungsausgang des Ausgangsmodells wird mit zwei PT1-Elementen gefiltert 
(Eckfrequenzen 100 und 200 Hz). Der stärkere Filter, das 100-Hz-PT1-Element, wird entfernt 
und die Analyse wird wiederholt. Die Ergebnisse zeigt Abb. 8.3. Es zeigt sich, dass sich eine 
erhebliche Vergrößerung des Stabilitätsbereichs einstellt, Frequenzen bis 60 Hz sind 
erreichbar. Die minimale Einschwingzeit liegt im Bereich des linearen Modells (ca. 30 ms). 
Diese tritt jedoch erst bei einer Einstellung von 35 Hz auf, was einer sehr steifen Auslegung 
der Regelung entspricht. Zur detaillierten Analyse des Masseneffekts werden in Abb. 8.4 
zwei weitere Vergleiche durchgeführt. Im linken Teil wird der Stabilitätsrand der drei 
Modelle gegenübergestellt. Die zulässigen Konfigurationen unterscheiden sich am unteren 
Stabilitätsrand zunächst nicht voneinander. Bei hohen Frequenzen kann für das nichtlineare 
Ausgangsmodell bis ca. 40 Hz Stabilität gewährleistet werden, wobei das lineare Modell nur 
bis 33 Hz stabil ist. Das Modell mit einem PT1-Element kann bis 60 Hz stabil eingestellt 
werden. An der oberen Stabilitätsgrenze gibt es ebenfalls eine deutliche Erweiterung des 
Stabilitätsrands durch die zusätzlichen Beinträgheiten. Im rechten Teil von Abb. 8.4 ist der 
Vergleich der maximalen Einschwingkonstanten über der Frequenz abgebildet.  
   
  Abb. 8.3: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), Anregung: X 
  
  Abb. 8.4: Vergleich des Stabilitätsrands (links) und der Einschwingzeit (rechts)  
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Die Regelstrecke weist für hohe Frequenzen einen konstanten Übertragungsfaktor auf (siehe 
Kapitel 6). Wird nur ein einfaches PT1-Element als Filter eingesetzt, dann kompensieren sich 
für hohe Frequenzen die Amplitudenverstärkung des PD-Reglers und des PT1-Filters. Der 
Wert dieser konstanten Verstärkung für hohe Frequenzen ist von entscheidender Bedeutung, 
da hochfrequente, schwach gedämpfte Strukturschwingungen die Amplitude des offenen 
Regelkreises über eins und damit in einen potenziell instabilen Bereich anheben können. Die 
Verwendung eines einfachen PT1-Filters hat sich im Praxiseinsatz aus diesem Grund als 
impraktikabel herausgestellt, da die Eckfrequenz stark abgesenkt werden muss, so dass keine 
Instabilitäten auftreten.  
8.3 Einfluss des Wegmessungs-Störsignals  
Abhängig vom gewählten Regelungszeitschritt kann es bei zeitdiskreten Ableitungen allein 
auf Basis von Messfehlern zu hohen regelungsinternen Geschwindigkeiten kommen, obwohl 
der Linearaktuator unbewegt ist. Aus einem Messfehler der inkrementellen Weggeber der 
Linearaktuatoren von:  
0.04 aktuatorMF mm  (8.1)
kann abhängig vom Zeitschritt die virtuelle Geschwindigkeit:  
,
2 2 0.04 =  0.16 /
0.5 
aktuator
MF aktuator
steuerung
MF mmV m s
t ms
      (8.2)
auftreten. In diesem Berechnungsbeispiel wird die Standardregelfrequenz von 2000 Hz 
zugrunde gelegt. Bei niedrigeren Zeitschritten steigt der Geschwindigkeitsfehler an. Abb. 8.5 
zeigt die ungefilterte Ableitung des gemessenen Wegsignals mittels eines zeitdiskreten 
Differenzenverfahrens für einen langsam bewegten Aktuator am Prüfstand.  
 
  Abb. 8.5: Numerische Ableitung eines gemessenen Aktuator-Wegsignals 
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Die tatsächliche Geschwindigkeit des Aktuators ist hierbei zu vernachlässigen. Dennoch 
erhält das Fehlersignal durch die tatsächliche, negative Geschwindigkeit des Aktuators eine 
Vorzugsrichtung.   
Der Regelkreis muss demnach mit einem Filter erweitert werden. Zunächst kann zwischen 
FIR und IIR-Filter unterschieden werden [Wos88]. FIR-Filter (finite-impulse-response) haben 
keine Rückkopplung und somit ein endliches Ausgangssignal bei einem endlichen 
Eingangssignal [Hof05]. Das PT1-Element ist der einfachste FIR-Filter mit der Ordnung eins. 
Zur Auslegung digitaler Filter höherer Ordnung sei an dieser Stelle ein Verweis auf das 
MATLAB FDATool gewährt [MWF11]. Der Performance-Vorteil eines Filters höherer 
Ordnung gegenüber einem bzw. mehreren PT1-Elementen hat sich als gering erwiesen. 
An dieser Stelle wird der Einfluss des simulierten Störsignals auf die Eigenschaften der 
Regelung ausgewertet. Für das Ausgangsmodell gibt es weder bezüglich der maximalen 
Vergrößerung noch der Einschwingzeit Änderungen der Eigenschaften. Für das schwach 
gefilterte Modell (ein PT1-Element) gibt es Eigenschaftsänderungen bezüglich der 
Einschwingzeit bei hohen Dämpfungsgraden. Im linken Teil von Abb. 8.6 ist die 
Einschwingzeit des 1-PT1-Modells mit einer zulässigen Abweichung von zwei Prozent vom 
Zielpositionswert von 5 mm in X-Richtung dargestellt. Es lassen sich keine signifikanten 
Änderungen der Eigenschaften im Vergleich zu Abb. 8.3 feststellen. Zusätzlich wird die 
Auswertung der Einschwingzeit für dasselbe Modell mit einer zulässigen Abweichung von 
einem Prozent bezogen auf eine Sprungantwort von 5 mm durchgeführt. Das Ergebnis ist im 
rechten Teil von Abb. 8.6 zu sehen. Für hohe Dämpfungsgrade verschlechtert sich die 
Einschwingzeit schlagartig auf 2 s-1, was der Maximalzeit entspricht (0.5 s Integrationsdauer). 
Dies begründet sich dadurch, dass das Störsignal vom Gesamtregelkreis nicht mehr 
ausreichend gefiltert wird und zu hohen Positionsabweichungen des End-Effektors führt, 
welche oberhalb der zulässigen Prozentschranke bei der Ermittlung der Einschwingzeit 
liegen. Dieser Zusammenhang ist abhängig von der Größe des Störsignals, von der zulässigen 
Abweichung sowie vom Übertragungsverhalten des geschlossenen Regelkreises für hohe 
Frequenzen. 
   
  Abb. 8.6: Einschwingkonstante (X): 2% Abweichung (links), 1% Abweichung (rechts) 
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In Abb. 8.7 kann der Effekt bei der Konfiguration 33 Hz und 175 % Dämpfungsgrad 
beobachtet werden. Der eigentliche Einschwingvorgang ist bereits nach ca. 50 ms beendet. 
Die stationäre Schwingungsamplitude liegt jedoch in regelmäßigen Abständen oberhalb von 
50 μm, was den zulässigen Korridor zur Ermittlung der Einschwingzeit verletzt. Für das stark 
gefilterte Modell ist das Übertragungsverhalten für hohe Frequenzen deutlich stärker 
gedämpft.  
 
  Abb. 8.7: Ausschnitt Störungsübertragung 33 Hz, 175 % Dämpfungsmaß 
Die beschriebenen Zusammenhänge können ebenfalls mit dem Frequenzgang des 
geschlossenen Regelkreises analysiert werden. Abb. 8.8 zeigt die Vergrößerungsfunktionen 
des linearen Modells (2-PT1-Elemente) für eine Anregung in beliebiger Richtung für eine 
ungedämpfte Eigenfrequenz von 20 Hz und drei unterschiedliche Lehr’schen 
Dämpfungsgrade.  
 
  Abb. 8.8: Amplitudengang lin. 2-PT1-Modell 20 Hz, untersch. Dämpfungen 
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Die Eigenfrequenz steigt von 20 bis fast 60 Hz an, wobei zunächst die Dämpfung zunimmt 
und am oberen Stabilitätsrand dann wieder absinkt. Die Vergrößerung bei einem 
Dämpfungsgrad von 100 Prozent beträgt etwa 2.5. Weiterhin lässt sich für hohe 
Anregungsfrequenzen ein Zusammenhang zwischen ansteigendem Dämpfungsgrad und 
ansteigender Verstärkung erkennen. Eine hohe Verstärkung bei hohen Frequenzen führt zu 
einem schlechten Störübertragungsverhalten [DHR07]. Insgesamt ist der mittlere 
Dämpfungsgrad (100%) hier ein guter Kompromiss zwischen Einschwingzeit, Vergrößerung 
bei Anregung mit Eigenfrequenz, statischer Steifigkeit sowie Störübertragungsverhalten.   
Abb. 8.9 stellt vergleichend dazu die Vergrößerungsfunktionen für das schwach gefilterte 
lineare 1-PT1-Modell des Pentapods dar. Die Verstärkungsfaktoren bei Anregung mit der 
Eigenfrequenz fallen insgesamt geringer aus, die Erhöhung der Amplitudengänge bei hohen 
Frequenzen bei ansteigendem Dämpfungsmaß ist ebenfalls ersichtlich. Die Amplitudengänge 
tendieren ab einer Frequenz von ca. 1000 Hz zu einer konstanten Amplitude, was sich 
bezüglich der Unterdrückung von Strukturschwingungen und Störungen stark negativ 
auswirkt.  
 
  Abb. 8.9: Amplitudengang lin. 1-PT1-Modell 20 Hz, untersch. Dämpfungen 
8.4 Einfluss der Spannungsbegrenzung (Saturation)  
Aufgrund der physikalischen Grenzen der Linearaktuatoren ist die Stellspannung auf einen 
Wertebereich zwischen -10 und +10 V begrenzt. Die Linearaktuatoren haben in Druck- und 
Zugrichtung gleiche Maximalkräfte, 10 V entspricht dabei im statischen Fall einer Maximal-
kraft von 308 N (im mittleren Hubbereich).  
Zur Stabilitätsbetrachtung stellt sich als problematisch dar, dass sich im Falle einer Instabilität 
eine stationäre Schwingung konstanter Amplitude einstellt, da die maximale Kraft begrenzt ist 
und somit nicht gegen Unendlich streben kann. Abb. 8.10 stellt vergleichend den instabilen 
Punkt bei 30 Hz und 210 Prozent Dämpfungsgrad für das Ausgangsmodell und das 
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Saturationmodell dar. Die Amplitude der stationären Schwingung ist abhängig von der 
Spannungsbegrenzung und der auftretenden instabilen Frequenz.  
Die Stabilität wird an der oberen Stabilitätsgrenze über eine Integration der absoluten 
Beschleunigung des End-Effektors ermittelt. Überschreitet diese für die letzten 100 ms einen 
definierten Schwellenwert, wird der Auslegungspunkt als instabil eingestuft. 
 
  Abb. 8.10: Vergleich Ausgangsmodell / Saturationmodell, instabiler Auslegungspunkt  
Abb. 8.11 stellt die Ergebnisse für die Verstärkungsfaktoren sowie der Einschwingkonstante 
über dem Stabilitätsbereich dar. Am oberen Stabilitätsrand, d.h. zu hohen Dämpfungsgraden 
hin, steigt der Verstärkungsfaktor im Gegensatz zum Ausgangsmodell nicht zu Werten größer 
zwei hin an. Durch die Begrenzung der maximalen Kraft zu Anregungsbeginn werden die 
hochfrequenten Schwingungen in geringerem Maße angeregt.  
   
  Abb. 8.11: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), Anregung: X 
Abb. 8.12 stellt beispielhaft den Einschwingvorgang vergleichend für beide Modelle für den 
Auslegungspunkt 26 Hz und 135 Prozent Dämpfungsgrad dar. Der Verstärkungsfaktor für das 
Ausgangsmodell liegt in diesem Fall bei ca. 1.6, wobei das Modell mit Spannungsbegrenzung 
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nahezu kein Überschwingen aufweist. Dementsprechend kann das Saturationmodell für 
diesen Auslegungsbereich deutlich bessere Einschwingzeiten erreichen. Dies ergibt eine 
höhere Ausbreitung für den optimalen Bereich der Einschwingkonstante, die minimale 
Einschwingzeit liegt im Bereich von 37 ms (Abb. 8.11, rechts). 
 
  Abb. 8.12: Vergleich Ausgangsmodell / Saturationmodell, optimaler Auslegungsbereich  
8.5 Einfluss der Reibungseffekte 
Trockene Reibung hat einen hohen Einfluss auf die Positioniergenauigkeit der 
Roboterstruktur (siehe Kapitel 4). Für statische Positionieraufgaben kann eine hohe Steifigkeit 
der Regelung (d.h. eine hohe ungedämpfte Eigenfrequenz) das Fehlerpotenzial durch 
Reibungskräfte senken. Ergänzend dazu wird an dieser Stelle der Effekt der Reibung auf die 
Stabilität und die Einschwingzeiten untersucht.  
Es wird weiterhin der Betrag der Spannung mit einem Saturationelement auf 10 V begrenzt. 
Darüber hinaus ist auch das Störungssignal aktiviert. Aufgrund der hohen statischen 
Positionierungsfehler durch Reibungskräfte muss der Toleranzbereich zur Beurteilung der 
Einschwingzeit auf fünf Prozent erweitert werden. Die Sprunganregung erfolgt wieder mit 5 
mm in X-Richtung. Für geringe Eigenfrequenzen kann selbst ein Korridor von 5 Prozent nur 
selten erreicht werden. Abb. 8.13 zeigt alle stabilen Konfigurationen, für die eine 
Einschwingzeit von weniger als 0.5 Sekunden erreicht wird. Die Bereiche zur linken der 
dargestellten Punktwolke sind stabil, haben allerdings höhere bzw. durch die statischen 
Positionierungsfehler unendlich große Einschwingzeiten. Einschwingkonstanten oberhalb 
eines Schwellenwerts von 20 s-1 werden auf 20 s-1 beschränkt, so dass sinnvolle 
Auslegungsbereiche besser identifiziert werden können.  
Es zeigt sich, dass sich der optimale Auslegungsbereich im Vergleich zum Ausgangsmodell 
zu höheren Frequenzen hin verschiebt. Dies liegt einerseits an den in diesem Bereich 
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geringeren statischen Fehlern, gleichzeitig aber auch an der zusätzlichen Dämpfung durch die 
Reibungskräfte. 
Abb. 8.14 zeigt den Vergleich der Stabilitätsbereiche zwischen Ausgangsmodell und 
Reibungsmodell. Die maximal erreichbare Frequenz steigt von 40 auf 52 Hz an, der 
Stabilitätsbereich vergrößert sich sowohl am unteren als auch am oberen Stabilitätsrand 
deutlich. 
 
  Abb. 8.13: Einschwingkonstante, Anregung: X (Werte über 20 s-1 auf 20 s-1 gesetzt) 
 
  Abb. 8.14: Vergleich der Stabilitätsbereiche: Ausgangsmodell / Reibungsmodell 
Abb. 8.15 stellt in einem weiteren Vergleich das Einschwingverhalten des Ausgangsmodells 
mit Spannungsbegrenzung dem des Reibungsmodells für eine Konfiguration bei 30 Hz und 
125 Prozent Dämpfungsmaß gegenüber. Es zeigt sich deutlich, dass die Reibung die 
Schwingung zusätzlich dämpft und somit aufgrund der ausreichenden Steifigkeit bei 30 Hz 
schneller der Korridor von +/- 0.1 mm eingehalten wird. Für höhere Frequenzen kann die 
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Performance bzgl. der Einschwingzeit noch weiter verbessert werden, es sollte jedoch 
beachtet werden, dass das lineare Übertragungsverhalten dem des Ausgangsmodells in guter 
Näherung entspricht. Dementsprechend sollte die Konfiguration auch bezüglich des 
Ausgangsmodells einen Abstand zum Stabilitätsrand haben bzw. aufgrund des angestrebten 
Störübertragungsverhaltens nicht zu hohe Dämpfungsgrade haben. 
 
  Abb. 8.15: Vergleich des Einschwingverhaltens: Saturationmodell / Reibungsmodell  
8.6 Einfluss der Verdrehsicherungs-Steifigkeit 
Zur Beurteilung des Einflusses der Verdrehsicherung werden die Anregungen sowohl in X-, 
als auch in Y-Richtung betrachtet. In diesem Fall stellt sich die Y-Richtung als kritisch dar, da 
die translatorische Beschleunigung eine Trägheitskraft auf den End-Effektor bewirkt, welche 
mit dem vollen Plattformradius ein Moment auf die Verdrehsicherung erzeugt.  
Trotz einer maximalen Auslenkung von mehreren Grad kann keine Änderung der 
Gesamtregelkreiseigenschaften festgestellt werden. Die Stabilität sowie die minimale 
Einschwingzeit sowie der entsprechende Auslegungspunkt bleiben unverändert.  
8.7 Erweiterung des Reglers um die Masseneffekte der Beine 
Die Trägheitseffekte der Beine haben einen erheblichen Einfluss auf die Dynamik und die 
Stabilität des Gesamtregelkreises. Demzufolge können für das Ausgangsmodell höhere 
Eigenfrequenzen als für das lineare Modell eingestellt werden. Die reale Struktur besitzt 
jedoch deutlich geringere Eigenfrequenzen, da die Trägheitseigenschaften der Beine für die 
Bestimmung der Steifigkeit- und Dämpfungsmatrizen bis zu diesem Zeitpunkt keine 
Berücksichtigung fanden.  
Zur vollständigen Abbildung der Trägheitseffekte ist es notwendig, die aktuelle Stellung 
sowie die Geschwindigkeit des End-Effektors zu kennen. Ausgehend davon kann mit dem 
komplexen dynamischen Modell aus Kapitel 3 eine Linearisierung um den Arbeitspunkt 
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erfolgen. Durch die Linearisierung kann die Massenmatrix des Systems bestimmt werden. 
Weiterhin treten virtuelle Steifigkeits- und Dämpfungseffekte durch die Linearisierung auf. 
Dieser Ansatz wird in diesem Kapitel nicht verfolgt, da die Berechnungen sehr zeitaufwendig 
sind. Es wird angestrebt, lediglich die linearen Beschleunigungsanteile zu berücksichtigen. Zu 
diesen Effekten gehören einerseits die Winkelbeschleunigung der Beine sowie die 
Ausfahrbeschleunigung der Läufer. 
Die folgenden Berechnungen orientieren sich an den Herleitungen von Nefzi [Nef10]. Wird 
die Beinwinkelgeschwindigkeit aus Gl. 3.23 im Beinkoordinatensystem formuliert, dann 
ergibt sich: 
0
1
i
        
i i
i i,z
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ω d
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
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(8.3)
Die Geschwindigkeit der Gelenkpunkte am End-Effektor ergibt sich aus dem Zusammenhang: 
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(8.4)
Die Geschwindigkeiten der Schwerpunkte von Stator und Läufer müssen ebenfalls abhängig 
vom Geschwindigkeitszustand des End-Effektors ausgedrückt werden können: 
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(8.5)
Die Geschwindigkeit des Läufers entlang der Beinachse wird an dieser Stelle zu null gesetzt, 
da sie an späterer Stelle berücksichtigt wird. Mit den Zusammenhängen aus Gl. 8.3 bis 8.5 
können jetzt Übertragungsmatrizen aufgestellt werden, welche den Geschwindigkeitszustand 
des End-Effektors in den translatorischen und rotatorischen Geschwindigkeitszustand von 
Läufer und Stator überführen: 
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(8.6)
Die Effekte der Ausfahrbeschleunigungen der Läufer werden über die Transformation mit der 
Jacobimatrix der Parallelstruktur berücksichtigt. Weiterhin ist die Transformation auf die 
tatsächlichen fünf Freiheitsgrade der Struktur erforderlich (siehe Kapitel 7). Die neue 
Gesamtmassenmatrix ergibt sich dann zu: 
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(8.7)
Die Berechnung der neuen Massenmatrix erfolgt in jedem Zeitschritt während der Simulation 
der geregelten Parallelstruktur. Sie skaliert die Steifigkeits- und Dämpfungsmatrix (Gleichung 
7.23). Die Ergebnisse für die Vergrößerung bzw. die Einschwingkonstante über dem 
Stabilitätsbereich zeigt Abb. 8.16. Der Stabilitätsbereich stimmt fast exakt mit dem des 
linearen Modells überein (Abb. 8.17, links). Die maximale Einschwingkonstante ergibt sich 
zu 30 s-1 und liegt damit etwas unterhalb des Maximums für das lineare Modell. Die optimale 
ungedämpfte Eigenfrequenz beträgt 18 Hz im Vergleich zu 16 Hz für das lineare Modell 
(Abb. 8.17, rechts). Insgesamt ist die Übereinstimmung sehr zufriedenstellend. 
   
  Abb. 8.16: Verstärkungsfaktor (links) und Einschwingkonstante (rechts), Anregung: X 
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  Abb. 8.17: Vergleich des Stabilitätsrands (links) und der Einschwingzeit (rechts) 
Abb. 8.18 zeigt darüber hinaus einen Vergleich zwischen der Sprungantwort für das lineare 
Modell, das Ausgangsmodell und das Modell mit erweiterter Massenmatrix. Es kann eine 
deutliche Veränderung des Verhaltens in Richtung des linearen Modells beobachtet werden. 
Alle Masseneffekte (speziell Zentrifugal-, Kreisel- und Corioliskräfte und -momente) können 
nicht berücksichtigt werden und somit verbleibt eine Diskrepanz zwischen den Modellen. 
 
  Abb. 8.18: Sprungantwort: Vergleich der Modelle mit untersch. Trägheitseinflüssen  
8.8 Ergebnisse für die gelenkbasierte Regelung 
Für die reale Struktur wurde die Performance einer gelenkbasierten PD-Regelung bereits von 
Wahle [Wah09] und Ivanov [Iva08] untersucht. An dieser Stelle werden die Einflüsse der 
nichtlinearen Effekte auf den gelenkbasierten Regelungsansatz simulativ analysiert. Im ersten 
Schritt werden lediglich die nichtlinearen Masseneffekte berücksichtigt, die Einflüsse durch 
Spannungsbegrenzung und Reibung werden zunächst deaktiviert. Abb. 8.19 und Abb. 8.20 
stellen die Ergebnisse für den Verstärkungsfaktor sowie die Einschwingkonstante für 
Sprunganregungen in X- und Z-Richtung dar. Vergleichend zu den linearen Untersuchungen 
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erhöht sich der Stabilitätsbereich der Regelungsparameter deutlich. Die zulässige Steifigkeit 
vergrößert sich von ca. 50 auf über 120 N/mm, der Bereich der Dämpfungskonstante von ca. 
0.7 Ns/mm auf ca. 1.6 Ns/mm. Dieser Effekt ist lediglich auf die Masseneffekte der Beine 
zurückzuführen.  
  
Abb. 8.19: Verstärkungsfaktor(links) und Einschwingkonstante(rechts), Anregung: X-Richt.    
   
Abb. 8.20: Verstärkungsfaktor(links) und Einschwingkonstante(rechts), Anregung: Z-Richt. 
Es zeigt sich, dass die Stabilität auch im nichtlinearen Modell unabhängig von der 
Anregungsrichtung ist. Für Anregung in X-Richtung erhöht sich die optimale 
Einschwingkonstante leicht von knapp 9 auf über 10 s-1. Der Bereich der optimalen 
Auslegung liegt ebenfalls bei niedrigen Steifigkeiten und hohen Dämpfungsgraden, die 
Beträge der optimalen Einstellung unterscheiden sich jedoch erheblich. Für die Anregung in 
Z-Richtung fällt der Unterschied zwischen MKS-Modell und linearem Modell bezüglich der 
minimalen Einschwingzeit geringer aus. Dennoch muss der Betrag der Steifigkeit und der 
Dämpfungskonstante etwa verdoppelt werden, so dass die Einstellung im optimalen Bereich 
liegt. 
In Abb. 8.21 wird die Vergrößerung des Stabilitätsbereichs durch den Vergleich der stabilen 
Konfigurationen von Ausgangsmodell mit gelenkbasierter Regelung sowie linearem Modell 
deutlich.  
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In der zweiten Modellvariante werden die Effekte durch die Reibung, durch die 
Spannungsbegrenzung sowie durch die Messungenauigkeiten der inkrementellen Encoder in 
der Analyse berücksichtigt. Abb. 8.22 zeigt die Ergebnisse für die Einschwingkonstante für 
Anregung in X-Richtung. Der Bereich der stabilen Konfigurationen wird durch die Reibung 
erheblich vergrößert. In den Darstellungen ist jedoch nur der Stabilitätsbereich des 
gelenkbasiert geregelten Ausgangsmodells ausgewertet worden, da eine robuste 
Regelungsauslegung nicht auf Basis von Reibungsdämpfung arbeiten kann. Im rechten Teil 
der Abbildung werden alle Einschwingkonstanten auf maximal 12 s-1 begrenzt, so dass 
sinnvolle Auslegungsbereiche identifiziert werden können. Der optimale Bereich verschiebt 
sich hin zu höheren Steifigkeiten, insgesamt nimmt die Einschwingzeit ab. Die Z-
Eigenschwingung, die für die Senkung der Performance in X-Richtung bei höheren 
Steifigkeiten verantwortlich ist, wird durch die Reibungskräfte deutlich stärker gedämpft. 
 
Abb. 8.21: Vergleich der Stabilitätsbereiche von Ausgangsmodell / lin. Modell 
   
Abb. 8.22: Einschwingkonstante, Anregung in X-Richt. (rechts: limitiert) 
In Abb. 8.23 werden die Ergebnisse für die Sprunganregung in Z-Richtung dargestellt. Die 
Einschwingzeiten liegen im Vergleich zum Ausgangsmodell in höheren Bereichen, Werte von 
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12 s-1 werden erst bei der maximalen Steifigkeit (bezogen auf das Ausgangsmodell) erreicht. 
Dies ist durch die Beinanordnung und damit auch der Kraftrichtung der Reibungskräfte zu 
begründen, welche hauptsächlich in Vertikalrichtung orientiert sind. Somit sind deutlich 
höhere Steifigkeiten möglich. Die Verletzung des reibungsfreien Stabilitätsbereichs sollte 
jedoch in jedem Fall vermieden werden, da es sich bei der Reibung um stark nichtlineare, 
temperaturabhängige Phänomene handelt. Weiterhin können die Eigenfrequenzen des 
Systems durch die Reibung nur schwach gedämpft werden, wenn eine Anregung im 
Frequenzbereich der Eigenfrequenzen erfolgt.    
   
Abb. 8.23: Einschwingkonstante, Anregung in Z-Richt. (rechts: limitiert) 
  
  
0 50 100 150
0
0.5
1
1.5
2
KP (Steifigkeit) [N/mm]
K
D
 (D
äm
pf
un
gs
ko
ns
t.)
 [N
s/
m
m
]
 
 
s-1
5
10
15
20
25
30
0 50 100 150
0
0.5
1
1.5
2
KP (Steifigkeit) [N/mm]
K
D
 (D
äm
pf
un
gs
ko
ns
t.)
 [N
s/
m
m
]
 
 s-1
2
4
6
8
10
12
Einfluss der Komponentensteifigkeiten auf die Stabilitätsgrenzen 
-83- 
9 Einfluss der Komponentensteifigkeiten auf die Stabilitätsgrenzen 
9.1 Effekte der Plattformsteifigkeit 
Wird die Steuerung mit einer Frequenz bzw. einem Dämpfungsgrad im optimalen Bereich aus 
Kapitel 7 bzw. 8 ausgelegt, ergibt sich ein instabiles Verhalten. Die gemessenen Wege / 
Spannungen weisen im Falle einer Instabilität eine Schwingung im Bereich von 75 Hertz auf, 
wobei die Aktuatoren 1 bis 4 nach kurzer Zeit zwischen -10 und 10 V Spannungssignal 
schwingen. Für Aktuator 5 fallen die Schwingwege geringer aus (Abb. 9.1). Aufgrund der 
Spannungsbegrenzung sind die Schwingungsamplituden für alle Aktuatoren begrenzt.  
 
Abb. 9.1: Instabile Auslegung der Regelparameter 
Im ersten Schritt werden die realen Stabilitätsgrenzen für die gekoppelte PD-
Regelungsarchitektur bestimmt. Durchgeführt wird die Analyse, in Korrelation zu den 
Simulationsmodellen, über eine Sprunganregung der Plattform in X-Richtung (Abb. 9.2).   
 
Abb. 9.2: Stabilitätsbereich der realen Struktur, gekoppelte Regelung 
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Es zeigt sich, dass real ein erheblich kleinerer Stabilitätsbereich als für das lineare bzw. das 
nichtlineare Modell des Gesamtregelkreises vorhanden ist. Die maximale zulässige 
ungedämpfte Eigenfrequenz beträgt 13 Hz. Weiterhin ist der Stabilitätsbereich früh hin zu 
kleinen Dämpfungsgraden begrenzt.  
In Kapitel 6 wurde die Identifikation der Schwingungsform sowie der zugehörigen 
Eigenfrequenz der bewegten Plattform vorgestellt. Diese Eigenfrequenz ist schwach gedämpft 
und liegt mit 75 Hz nur mit dem Faktor drei oberhalb der Eigenfrequenz der idealen 
Regelungsauslegung (20 -30 Hz). Dementsprechend muss der Einfluss der Plattformelastizität 
auf die Stabilität des Gesamtregelkreises untersucht werden. In diesem Kapitel wird das 
SimMechanics-Modell um die reduzierten Elastizitätseigenschaften der Plattform erweitert. 
Ziel ist die Erkenntnis, ob die Verminderung des Stabilitätsrands im Vergleich zum 
Starrkörpermodell durch die Elastizität der Plattform hervorgerufen wird. 
Für das SimMechanics-Modell wird der Starrkörper des End-Effektors analog zur 
Vorgehensweise in Kapitel 6 (Identifikation) durch fünf starre Körper an den Gelenkpunkten 
ersetzt (Abb. 9.3). Da die Massen auf dem Gelenkradius der Plattform liegen, erhöhen sich 
die Einträge des Massenträgheitstensors im Gegensatz zum Ausgangsmodell. Dement-
sprechend werden die Massenträgheitsmomente der Einzelmassen minimal gewählt. Die 
erreichbare Untergrenze wird durch die numerische Stabilität der Berechnung festgelegt. 
Verbunden werden die Körper über Schubgelenke, deren Bewegungsachse in Z-Richtung des 
End-Effektor-Koordinatensystems liegt (relevante Eigenschwingungsform). Die Kopplung 
der Massen wird über lineare Feder-Dämpfer-Elemente realisiert. Die Steifigkeit wird aus 
Kapitel 6 übernommen. Die Dämpfungskonstante wird im sinnvollen Parameterbereich für 
Aluminiumkonstruktionen (im Bereich von 0.1 bis 2 % Dämpfungsmaß) variiert und auf 1.5 
Ns/m festgelegt.  
 
Abb. 9.3: Modellierung der Plattform über Lumped-Mass-Ansatz in SimMechanics 
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Die resultierende Position des End-Effektors wird aus der Addition der Sollposition und der 
mit Hilfe der inversen Jacobimatrix transformierten Regelabweichungen bestimmt. Das 
Modell wird mit Reibungseffekten, aber ohne eine Spannungsbegrenzung simuliert, da so die 
Instabilitäten mathematisch einfach identifiziert werden können. Abb. 9.4 stellt die stabilen 
Konfigurationen des SimMechanics-Modells der gemessenen Stabilitätsgrenze gegenüber. Es 
zeigt sich einerseits, dass für das reibungsbehaftete SimMechanics-Modell die 
Stabilitätsgrenze nicht scharf ist, dennoch insgesamt eine gute Übereinstimmung mit der 
Messung zu erkennen ist. Insgesamt lässt sich somit schlussfolgern, dass die geringe 
Plattformsteifigkeit und damit niedrige Eigenfrequenz eine erhebliche Verringerung des 
zulässigen Stabilitätsbereichs verursacht und somit die idealen Konfigurationen aus Kapitel 7 
bzw. 8 nicht eingestellt werden können [WC13b]. Abb. 9.5 zeigt den Vergleich der 
Stabilitätsbereiche von Ausgangsmodell und Modell mit reduzierter Plattformelastizität. 
 
Abb. 9.4: Stabilitätsbereiche: Messung / nichtlineares Modell   
 
Abb. 9.5: Stabilitätsbereiche: nichtlin. Ausgangsmodell / nichtlin. mit Plattformelastizität 
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Mit regelungstechnischen Werkzeugen kann dieses Problem nicht behoben werden, da die 
Eigenfrequenz zu nah an den physikalischen Frequenzbereichen der geregelten Struktur liegt. 
Dementsprechend muss die Eigenfrequenz konstruktiv erhöht werden. Im Rahmen dieser 
Maßnahme wird die alte Plattform (Abb. 6.14) durch eine Aluminiumplatte aus Vollmaterial 
mit einer unteren Eigenfrequenz von 500 Hz ersetzt. Die Neukonstruktion zeigt Abb. 9.6. 
Simulationen auf Basis des Modells mit Plattformelastizität zeigen, dass es bereits ab einer 
Eigenfrequenz von 300 Hz keinen negativen Effekt der Plattformsteifigkeit auf die Stabilität 
des Gesamtregelkreises mehr gibt. Demzufolge kann für die weitergehenden Untersuchungen 
die Plattformelastizität vernachlässigt werden. 
 
Abb. 9.6: Neue, steifere Plattformkonstruktion 
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9.2 Effekte der Kardangelenk-Steifigkeiten 
In Abb. 9.7 ist die Messung des Stabilitätsbereichs der neuen Plattformkonstruktion 
abgebildet. Es zeigt sich eine deutliche Erhöhung im Vergleich zur alten Plattform, jetzt sind 
Frequenzen bis 25 Hz erreichbar. Dennoch gibt es noch immer, speziell für die 
Größenordnung der maximalen Dämpfungsgrade, eine erhebliche Diskrepanz zwischen der 
mit dem Starrkörpermodell simulierten Einstellgrenzen und der Messung am Prüfstand. 
Weitere, für das System relevante Steifigkeitseffekte stellen die Elastizitäten der 
Kardangelenke dar, welche in Kapitel 6 identifiziert wurden. Dementsprechend werden die 
Kardangelenke im SimMechanics-Modell durch Custom-Joints ersetzt, welche jeweils zwei 
Drehachsen und eine Schubachse besitzen. Die Drehachsen entsprechen den Drehachsen der 
Kardangelenke, die Schubachse wird entlang des Beinrichtungsvektors orientiert. Innerhalb 
des Schubgelenks wird, analog zur Implementierung der Plattformelastizität, die identifizierte 
Steifigkeit modelliert. Die Dämpfungskonstante wird wiederrum über eine Parametervariation 
bestimmt. Die Dämpfungskonstante ergibt sich zu:
 
 
300 kardan
Nsc
m
  (9.1)
Für die Eigenschwingung der Statoren ergeben sich aufgrund der höheren Massen geringere 
Eigenfrequenzen als für die Läufer. Die Eigenfrequenzen liegen zwischen 220 Hz und 330 
Hz. Die Dämpfungsgrade liegen zwischen drei und fünf Prozent.  
 
Abb. 9.7: Stabilitätsbereich der realen Struktur, gekoppelte Regelung: neue Plattform 
Die Simulation wird analog zu Kapitel 9.1 mit Reibung, aber ohne Saturationelement 
durchgeführt. Abb. 9.8 stellt die Ergebnisse der Simulation dem identifizierten Stabilitätsrand 
der realen Parallelstruktur gegenüber. Die hervorragende Übereinstimmung der 
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Stabilitätsgebiete wird deutlich. Abb. 9.9 zeigt weiterhin den Vergleich des Stabilitätsgebiets 
des nichtlinearen Ausgangsmodells mit dem des Modells mit Kardangelenkelastizitäten. 
 
Abb. 9.8: Stabilitätsbereiche: Messung / nichtlineares Modell: neue Plattform 
 
Abb. 9.9: Stabilitätsbereiche: nichtlin. Ausgangsmodell / nichtlin. mit Gelenkelastizität 
9.2.1 Abschätzung der Stabilitätsreduktion anhand des offenen Regelkreises 
Das nichtlineare SimMechanics-Modell eignet sich aufgrund der langen Rechenzeit sowie der 
komplexen Auswertungsroutinen nur bedingt für den Einsatz innerhalb einer Optimierung. 
Ziel dieser Optimierung könnte beispielsweise die Anpassung der Regelstrecke zur 
Verbesserung spezieller Performancekriterien sein. Deswegen wird im nächsten Schritt das 
lineare Modell der Parallelstruktur derart erweitert, dass eine Abschätzung der Reduzierung 
des Stabilitätsrands aufgrund von Gelenkelastizitäten möglich wird.  
Im ersten Schritt der Modellierung wird ein mechanisches Teilsystem für die Läufer und die 
Plattform gebildet. Als Systemeingang u wirkt die physikalische Läuferkraft fact, als 
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Systemausgang wird die Läuferposition xL ausgewertet. Die Differenzialgleichung der Läufer 
ergibt sich mit:
 
 
              L L L L A5 5,E L L A5 5,E actM x C x J x K x J x f    (9.2)
Die Massen-, Steifigkeits- und Dämpfungsmatrizen für die Läufer und die Kardangelenke 
ergeben sich jeweils in Diagonalgestalt zu:
 
 
läufer
kardan
kardan
m
k
c
 
 
 
L 5×5
L 5×5
L 5×5
 M I
 K I
 C I
 
(9.3)
Die Läufermasse von Bein fünf weicht leicht ab, weshalb die Formulierung aus Gleichung 9.3 
für den fünften Eintrag der diagonalen Massenmatrix angepasst werden muss. Die 
Bewegungsgleichung der Plattform ergibt sich im Anschluss mit:
 
 
     T T           5 5,E A5 L A5 5,E L A5 L A5 5,E L 5×5M x J C J x x J K J x x 0    (9.4)
Das System aus zehn Differenzialgleichungen zweiter Ordnung kann in einem 
Zustandsraummodell 20. Ordnung umgesetzt werden:  
   
 
k k k k
k k
x A x B u
y C x

 
(9.5)
Der Vektor der Zustandsgrößen ergibt sich zu:
 
 
 Tk L L 5,E 5,Ex x x x x   (9.6)
Die Systemmatrix kann ausgedrückt werden über:
 
 
-1 -1 -1 -1
-1 T -1 T -1 T -1 T
          
5×5 5×5 5×5 5×5
L L L L L L A5 L L A5
k
5×5 5×5 5×5 5×5
5 A5 L 5 A5 L 5 A5 L A5 5 A5 L A5
0 I 0 0
M K M C M K J M C J
A
0 0 0 I
M J K M J C M J K J M J C J
 
(9.7)
Die Transformationsmatrix der Eingangsgrößen, also der Aktuatorkräfte, wird bestimmt mit: 
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-1
      
5×5
k L
10×5
0
B M
0
 
(9.8)
Die Transformation der Zustandsgrößen in die fünf aktuellen Läuferpositionen ergibt sich mit:  
 k 5×5 5×15C I 0  (9.9)
Die Übertragung von der Aktuatorkraft auf die Bewegung des im Kardangelenk elastisch 
gelagerten Stators kann mit einem PT2-Glied abgebildet werden. Das Übertragungsverhalten 
für alle fünf Statoren ergibt sich dann zu:
 
 
   12stator kardan kardans m s c s k     stator 5×5 G I  
(9.10)
Der gekoppelte PD-Regler wird an dieser Stelle mit einem einfachen PT1-Filter erweitert, 
welcher nur das Geschwindigkeitssignal filtert. Es wird somit das Regelungskonzept 
verwendet, welches auch zur der Messung der Stabilitätsgrenzen eingesetzt wurde. In dieser 
Modellvariante war die Filterung mit einem PT1-Filter mit einer Grenzfrequenz von 80 Hz 
umgesetzt. Der Regler ergibt sich zu:
 
 
   1    PT1,80Hzs s T sR,PD,80Hz 0 0 G K C  (9.11)
Wird das Zustandsraummodell mit der fünfdimensionalen Übertragungsfunktion Glaeufer 
abgebildet, ergibt sich der offene Regelkreis damit insgesamt zu:
 
 
          s s s s s   0R,kardan laeufer stator SA R,PD,80Hz G  G G  G G  (9.12)
Die Zustandsraumdarstellung hat sich in MATLAB als vorteilhaft erwiesen, weshalb die 
Übertragungsfunktionen alle in den Zustandsraum überführt werden [Lun08]. Es ergeben sich 
dann 25 eindimensionale Teil-Übertragungsfunktionen von den fünf Aktuator-Istpositionen 
jeweils auf die resultierenden Aktuatorpositionen. Insgesamt handelt es sich um ein 
symmetrisches Problem, bei dem 15 unterschiedliche Teil-Übertragungsfunktionen existieren. 
Für die ausgewertete Mittelstellung im Arbeitsraum existieren zusätzliche Symmetrien 
zwischen den Komponenten. Abb. 9.10 zeigt die 15 Amplitudengänge des offenen 
Regelkreises für die Konfiguration von 20 Hz und 50 Prozent Dämpfungsgrad. Im linken 
Abbildungsteil ist der Frequenzbereich von 1 bis 10000 Hz, im rechten Teil der Ausschnitt 
von 100 bis 1000 Hz dargestellt. Es ist ersichtlich, dass es Amplituden oberhalb von eins im 
Bereich von 250 Hz und im Bereich von knapp 400 Hz gibt. Für diese Bereiche sind die 
Einfluss der Komponentensteifigkeiten auf die Stabilitätsgrenzen 
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Phasengänge ungenau, da die Identifikation des Übertragungsverhaltens die Phasengänge nur 
bis 100 Hz akkurat abgebildet hat (siehe Kapitel 6). Dennoch kann die Stabilität beurteilt 
werden, da es bei schwach gedämpften Schwingungen einen Phasenübergang von fast 180° 
gibt. Gleichzeitig ist die Steifigkeitsübertragung des Systems mit unterschiedlichen 
Vorzeichen behaftet, weshalb für gewisse Richtungen zusätzlich 180° Phasenunterschied 
hinzukommen. Dementsprechend ist es fast sicher, dass es bei einer Amplitude oberhalb von 
eins zu einer Instabilität kommt.  
Diese Annahme wird dadurch getestet, dass bei einer definierten Frequenz das 
Dämpfungsmaß so weit gesteigert wird, bis im Bereich zwischen 200 und 400 Hz im offenen 
Regelkreis Amplituden oberhalb von eins entstehen. Das zugehörige Dämpfungsmaß wird als 
Stabilitätsgrenze definiert. Abb. 9.11 stellt die in dieser Weise ermittelte Stabilitätsgrenze für 
das lineare Modell im Vergleich zur Stabilitätsgrenze in SimMechanics dar. Beide sind 
nahezu identisch, was bestätigt, dass mit dem linearen Modell die obere Stabilitätsgrenze, 
verursacht aufgrund von Gelenkelastizitäten, sehr gut abgeschätzt werden kann. 
 
Abb. 9.10: Amplitudengänge des offenen Regelkreises für 20 Hz, 50 % Dämpfung 
 
Abb. 9.11: Vergleich der oberen Stabilitätsgrenze (SimMechanics, Messung, linear) 
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10 Optimale Reglerauslegung für die reale Parallelstruktur 
In Kapitel 9 wurde die Stabilitätsgrenze der realen Parallelstruktur für eine Filterung des 
Geschwindigkeitssignals mit einem PT1-Element (Eckfrequenz: 80 Hz) aufgezeigt. Der obere 
Stabilitätsrand ergab sich aufgrund der Anregung der Eigenfrequenzen der Statoren bzw. der 
Läufer in den elastischen Kardangelenken. Zum Erreichen einer besseren Performance 
hinsichtlich des Einschwing- und Überschwingverhaltens sind stärkere Filter und höhere 
Dämpfungsgrade erforderlich.  
An dieser Stelle werden zwei PT1-Elemente eingesetzt. Zusammen mit den Parametern 
ungedämpfte Eigenfrequenz und Dämpfungsgrad ergeben sich somit insgesamt vier 
Parameter. Eine Optimierung verfolgt das Ziel, unter vorgegebenen Restriktionen die 
Steifigkeit des Systems zu maximieren. Die folgenden Restriktionen werden berücksichtigt: 
- Geschlossener Regelkreis (Analyse am Einmassenschwinger): 
o Stabilität (Grundvoraussetzung für die weiteren Analysen) 
o Maximale Vergrößerung bei Sprungantwort 
o Einschwingzeit (bei max. 2 Prozent Abweichung von der Sprungamplitude) 
o Maximale Amplitudenverstärkung bei Frequenzen größer 500 Hz (Filterung 
von Störungen) 
- Offener Regelkreis (Analyse am Einmassenschwinger): 
o Amplitudenreserve 
- Regler (inkl. 2PT1): 
o Maximal ein Prozent Abweichung vom stationären Wert bei halber 
vorgegebener Einschwingzeit  
- Offener Regelkreis (5 FHG inkl. Kardangelenkelastizität, siehe Kapitel 9): 
o Amplitudenreserve bei Frequenzen größer 180 Hz 
Da die Stabilität des geschlossenen Regelkreises eine Amplitudenreserve des offenen 
Regelkreises von mindestens eins gewährleistet, ist eine Definition einer minimalen 
Amplitudenreserve zunächst nicht notwendig.  
Eine mit diesem Optimierungsverfahren eingestellte Regelung ist am realen Prüfstand 
instabil. Dies begründet sich daraus, dass die Durchtrittsfrequenz des offenen Regelkreises im 
Vergleich zu den Ergebnissen aus Kapitel 9 deutlich zu niedrigeren Frequenzen hin 
verschoben ist. In diesem Frequenzbereich (40 bis 80 Hz) treten am realen Prüfstand 
Strukturschwingungen auf. Diese niederfrequenten Strukturschwingungen resultieren aus 
zwei Haupteffekten: 
- Spiel in den Kardangelenken (im Bereich von 0.05 mm) 
- Biegebelastung der Aktuatoren. Die Aktuatoren sind nicht für den Einsatz als 
Linearführungen vorgesehen. Dementsprechend treten, abhängig von der 
Ausfahrlänge, ein hohes Spiel sowie eine geringe Elastizität in Biegerichtung auf. Die 
sich ergebenden Biegeschwingungen verursachen Wechselwirkungen mit der 
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Positionsmessung sowie der Erzeugung der physikalischen Kraft innerhalb der 
Aktuatorik. Eine konstruktive Änderung der kinematischen Ketten ist allerdings wenig 
sinnvoll, da Linearführungen zusätzliche Masse in das System bringen, welche die 
erreichbare Dynamik in nicht akzeptable Bereiche absenken würde.   
Aufgrund dieser hochkomplexen und nichtlinearen Wechselwirkungen ist die Abbildung 
innerhalb von SimMechanics nur mit enormem Aufwand möglich. Dementsprechend wird an 
dieser Stelle ein empirischer Auslegungsansatz vorgestellt (Abb. 10.1).  
 
Abb. 10.1: Auslegungsverfahren für die Regelungsparameter 
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Im ersten Schritt wird die Optimierung durchgeführt. Tritt keine Instabilität auf, war die 
Auslegung erfolgreich und die Modelle zutreffend. In diesem Fall können für alle fünf 
Freiheitsgrade die optimale Frequenz und der optimale Dämpfungsgrad eingestellt werden. 
Für den Pentapod ist dies aufgrund der beschriebenen Biegeschwingungen nicht zutreffend. 
Ist das System instabil, muss im nächsten Schritt dann die kritische Eigenfrequenz ermittelt 
werden. Dies kann prinzipiell über drei Ansätze erfolgen: 
- Transformation der auftretenden Kraft- bzw. Wegschwingungsform über die Inverse 
der Jacobimatrix JA5 in eine Eigenform der fünf Freiheitsgrade, 
- Aufnahme der Eigenform mit einem Messsystem bzw. einer Hoch-
geschwindigkeitskamera, 
- Senken aller Frequenzen / Dämpfungsgrade bis in den stabilen Bereich und Steigerung 
der Parameter für einen einzelnen Freiheitsgrad bis zum Auslegungspunkt. Der 
Freiheitsgrad, für welchen als erster eine Instabilität auftritt, ist kritisch.  
Die letzte Vorgehensweise ist sehr zeitintensiv, jedoch immer anwendbar. Für die bestehende 
Struktur wird sowohl das erste, als auch das zweite Verfahren verwendet. Über die Aufnahme 
mit der Hochgeschwindigkeitskamera konnte des Weiteren die Biegeschwingung 
dokumentiert werden. Die kritische Eigenfrequenz enthält Amplituden in Y-Richtung und um 
die X-Achse, wobei der translatorische Anteil in Y-Richtung den Hauptanteil darstellt.  
Im nächsten Schritt wird der Dämpfungsgrad für den kritischen Freiheitsgrad gesenkt, bis der 
Stabilitätsrand erreicht wird. Anschließend kann über die der Optimierung zu Grunde 
liegende Berechnung die theoretische Amplitudenreserve ermittelt werden. Der Betrag der 
berechneten theoretischen Amplitudenreserve quantifiziert somit den tatsächlichen 
Modellfehler. Der berechnete Wert wird mit einem Sicherheitsfaktor multipliziert und die 
Optimierung wird erneut durchgeführt. Die sich ergebende Auslegung wird zunächst für alle 
Freiheitsgrade übernommen.  
Hiernach wird für den nächsten Freiheitsgrad (in diesem Fall die X-Richtung) die 
Eigenfrequenz gesteigert, bis das System wieder am Stabilitätsrand ist. Anschließend kann für 
diese Einstellung die theoretische Amplitudenreserve ermittelt werden. Liegt diese unterhalb 
des Werts von eins, dann liegt die Konfiguration außerhalb des theoretischen 
Stabilitätsbereichs. In diesem Fall wird der Sicherheitsfaktor als Amplitudenreserve für die 
folgende Optimierung verwendet. Für die Optimierung liegen jetzt die Filterzeitkonstanten 
fest, da diese durch die Ausgangsoptimierung festgelegt wurden. Es werden nur Frequenz und 
Dämpfungsgrad optimiert. Die Einstellung wird am realen Prüfstand übernommen und 
getestet. Tritt eine Instabilität auf, muss das Verfahren mit erhöhten Amplitudenreserven 
wiederholt werden.  
Die Einstellungen für die durchgeführte Optimierung zeigt Tab 10.1. Für die Y-Richtung ist 
eine Amplitudenreserve von 6.0, für die weiteren Freiheitsgrade eine Amplitudenreserve von 
2.5 eingestellt worden. Die maximal zulässige Verstärkung für Frequenzen ab 180 Hz für die 
kritische Frequenz hat ebenfalls einen hohen Einfluss auf die erreichbaren Frequenzen der 
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weiteren Freiheitsgrade, da die Optimierung für die kritische Frequenz die Filterparameter 
festlegt. Die Ergebnisse der gesamten Optimierung zeigt Tab. 10.2. Für die Berechnungen 
wird die Reglervariante verwendet, welche die Beinträgheitseffekte berücksichtigt. Die 
maximale Frequenz liegt bei 14 Hz, also unterhalb der Idealauslegung von 18 Hz (Abb. 8.16). 
Die Dämpfungsgrade liegen aufgrund der notwendigen Amplitudenreserven im nieder- und 
hochfrequenten Bereich ebenfalls deutlich unterhalb des Idealbereichs von ca. eins. Abb. 10.2 
zeigt darüber hinaus den Vergleich zwischen der gemessenen und in SimMechanics 
simulierten Sprungantwort für Y- und Z-Richtung. Die Abweichungen sind hauptsächlich 
durch die Modellierung der Reibung zu begründen, die Ergebnisse sind dennoch sehr 
zufriedenstellend. 
Einstellungsparameter Wert 
Zul. Vergrößerung Sprungantwort 1.8 
Zul. Einschwingzeit Sprungantwort 0.2 s (Y-Richtung),  
0.15 s (weitere FHG) 
Max. Vergrößerung des 5 FHG-Open-Loops ab 180 Hz  0.5 (Y-Richtung),  
0.75 (weitere FHG) 
Max. Vergrößerung des 1 FHG-Closed-Loops ab 500 Hz 0.01 
Amplitudenreserve Stabilität 6.0 (Y-Richtung), 
2.5 (weitere FHG) 
  
Tab. 10.1: Einstellungsparameter 
Optimierte Filter / Reglereinstellungen Wert 
Ungedämpfte Eigenfrequenz (X;Y;Z;Phi;Theta),[Hz] 14.0; 11.2; 14.0; 14.0; 14.0 
Dämpfungsgrad (X;Y;Z;Phi;Theta),[-] 0.4; 0.31; 0.4; 0.4; 0.4 
PT1 Filter 1 Eckfrequenz [Hz] 67 
PT1 Filter 2 Eckfrequenz [Hz] 136 
  
Tab. 10.2: Optimierte Filter- und Reglereinstellungen 
 
Abb. 10.2: Vergleich Messung / Simulation der Sprungantworten (optimierte Einstellung) 
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11 Vergleich zwischen gelenkbasierter und gekoppelter Regelung 
Analog zu den Untersuchungen aus Kapitel 5 wird an dieser Stelle ein quantitativer Vergleich 
zwischen der Positioniergenauigkeit mit gelenkbasierter und gekoppelter Regelung 
durchgeführt. Die Reglereinstellungen entsprechen den Werten aus Kapitel 5 (gelenkbasiert) 
bzw. Kapitel 10 (gekoppelt).  
Ausgewertet wird der gemittelte absolute Positionierungsfehler in den fünf Struktur-
freiheitsgraden sowie zusätzlich der maximal auftretende Fehler. An dieser Stelle wird die 
Untersuchung für beide Testtrajektorien in beiden Ausführungsgeschwindigkeiten 
durchgeführt. Abb. 11.1 zeigt den Vergleich der durchschnittlichen Fehler für die 
quasistatischen Varianten der Bahnen (20s). Für die translatorischen Freiheitsgrade kann der 
Positionierungsfehler deutlich zwischen 40 Prozent (Z-Richtung) und 70 Prozent (X-
Richtung) reduziert werden. Die Positioniergenauigkeit um die X-Achse steigt ebenfalls um 
ca. 40 Prozent an, während die Genauigkeit um die Y-Achse um bis zu 70 Prozent stark 
abnimmt. Abb. 11.2 stellt die Ergebnisse für die schnelle Trajektorie (4s) dar. Die absoluten 
Fehler liegen speziell für die Y-Richtung in höheren Bereichen, die prozentuale Verbesserung 
ist jedoch nahezu gleich hoch. 
  
Abb. 11.1: Gemittelter Positionierungsfehler: Vgl. gelenkbasiert / gekoppelte Regelung (20 s)       
  
Abb. 11.2: Gemittelter Positionierungsfehler: Vgl. gelenkbasiert / gekoppelte Regelung (4 s)       
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Der gemittelte Fehler liegt für das finale Setup in allen Raumrichtungen unterhalb von 0.22 
mm. Dieser Wert liegt lediglich um den Faktor drei oberhalb der Genauigkeitsbandbreite der 
inkrementellen Encoder, was sehr zufriedenstellend ist. Für die rotatorischen 
Positionierungsfehler werden 0.06 Grad Genauigkeit erreicht.  
Die Genauigkeit bezogen auf den Rotationsfreiheitsgrad um die Y-Achse ist für die 
gelenkbasierte Regelung höher als für die gekoppelte Regelung. Dies ergibt sich aus der 
Tatsache, dass sich für eine konstante Steifigkeit entlang der Aktuatorachsen eine im 
Vergleich zu den anderen Freiheitsgraden sehr hohe Steifigkeit um die Y-Achse ergibt 
[Bri12]. Somit liegt die Steifigkeit um die Y-Achse für die gelenkbasierte Regelung oberhalb 
der Steifigkeit der gekoppelten Regelung für eine ungedämpfte Eigenfrequenz von 14 Hz. 
Abb. 11.3 und 11.4 zeigen den Vergleich der maximalen Fehler für die unterschiedlichen 
Bahngeschwindigkeiten. Die prozentualen Verbesserungen verhalten sich ähnlich zu den 
Ergebnissen für die gemittelten Fehler, die absoluten Fehler sind dagegen deutlich größer. Für 
die Positioniergenauigkeit um die Y-Achse tritt für den maximalen Fehler nur eine 
Verschlechterung für Trajektorie A 20s auf, für alle weiteren Trajektorien sind die Fehler 
nahezu identisch.  
 
Abb. 11.3: Maximaler Positionierungsfehler: Vgl. gelenkbasiert / gekoppelte Regelung (20 s)       
 
Abb. 11.4: Maximaler Positionierungsfehler: Vgl. gelenkbasiert / gekoppelte Regelung (4 s)       
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Speziell für Trajektorie B 4s kann der absolute translatorische Fehler von 4.6 mm in Y-
Richtung auf unter 1.5 mm gesenkt werden. Der entsprechende Vergleich im Zeitbereich ist in 
Abb. 11.5 dargestellt. 
 
Abb. 11.5: Vgl. der Positionierungsfehler in Y-Richtung:  Trajektorie B 4 s       
Die Unterschiede zwischen gemitteltem und maximalem Positionierungsfehler sind durch die 
geringe Dämpfung der Regelung zu begründen. So konnte der Dämpfungsgrad aufgrund der 
notwendigen Amplitudenreserven im gesamten Frequenzband nur auf 40 Prozent bei 
gleichzeitig starker Filterung eingestellt werden. In Kapitel 8 wurde dagegen dargestellt, dass 
die Vergrößerungskurve des geschlossenen Regelkreises bei 20 Hz selbst bei 100 Prozent 
Dämpfungsgrad Amplitudenverstärkungen von knapp drei aufweist. Dementsprechend kann 
es zu hohen Fehlern kommen, wenn die Bahnanregungsfrequenzen in der Nähe der 
Systemeigenfrequenzen liegen. Insgesamt kann durch die gekoppelte Regelung jedoch eine 
weitere, deutliche Verbesserung der Positioniergenauigkeit gegenüber der gelenkbasierten 
Regelung erzielt werden. Die numerischen Ergebnisse der prozentualen Verbesserungen sind 
in Tab. 11.1 und 11.2 aufgelistet. 
Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Trajektorie A 20s 70,22 49,54 39,62 36,25 -68,51 
Trajektorie B 20s 67,88 56,77 42,08 49,52 -52,14 
Trajektorie A 4s 66,11 51,50 28,89 51,00 -58,93 
Trajektorie B 4s 67,49 62,65 30,52 60,98 -28,64 
Tab. 11.1: Gemittelte Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Gekoppelte Regelung 
Max. Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Trajektorie A 20s 59,29 29,08 43,93 12,16 -25,91 
Trajektorie B 20s 66,91 49,09 46,91 54,79 3,88 
Trajektorie A 4s 49,08 46,38 28,00 52,45 1,36 
Trajektorie B 4s 64,52 68,53 -9,69 71,64 14,08 
Tab. 11.2: Maximale Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Gekoppelte Regelung 
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12 Steifigkeitsanalyse des Pentapods 
Ein entscheidender Teil des Erfolgs der Hexapodstruktur ist durch die hohe Struktursteifigkeit 
zu begründen [SK08]. Diese resultiert aus dem Zusammenhang, dass sechs Freiheitsgrade 
über sechs Linearaktuatoren eingeregelt werden. Dementsprechend übertragen die Beine 
bezogen auf die zu steuernden Freiheitsgrade nur Längskräfte. Die Struktursteifigkeit der 
Beine in Längsrichtung liegt i.d.R. um ein Vielfaches über der Steifigkeit, welche sich durch 
die Regelung der Struktur ergibt. Weiterhin können translatorische und rotatorische 
Verformungen vollständig kompensiert werden, da alle sechs Starrkörperfreiheitsgrade 
gesteuert werden können.  
Im Gegensatz zum klassischen Hexapod muss beim Pentapod die Belastung bezogen auf den 
beschränkten Starrkörperfreiheitsgrad, die Rotation um die Z-Achse des End-Effektors, durch 
mechanische Elemente passiv aufgenommen werden. Den Hauptteil der Belastung nimmt die 
Rotationsrestriktion des fünften Beins auf.  
Für Parallelstrukturen kann unter Verwendung der Jacobimatrix eine Diagonalsteifig-
keitsmatrix, welche die Steifigkeiten in Aktuatorrichtung beinhaltet, in eine auf den End-
Effektor reduzierte Steifigkeitsmatrix überführt werden. Hierzu muss die Diagonalmatrix 
beidseitig mit der Jacobimatrix multipliziert werden [Gos90]. Die Jacobimatrix beschreibt 
hier die Geschwindigkeitsübertragung vom End-Effektor auf die Antriebe. Dieser Ansatz 
kann jedoch nur die Steifigkeiten der Antriebe modellieren und beschreibt somit auch nur die 
Verformung innerhalb der steuerbaren Freiheitsgrade.  
In diesem Kapitel wird ein neuer Ansatz vorgestellt, welcher auf dem Kraft-
übertragungsmodell des Pentapods basiert. Bereits in [WC11] wurde mit diesem Ansatz am 
Beispiel eines Deltaroboters gezeigt, dass so auch beliebige Steifigkeitseffekte von 
Komponenten und Bauteilen abgebildet werden können und eine Analyse der Verformung in 
allen sechs Starrkörperfreiheitsgraden möglich wird.   
Die Analyse der Struktursteifigkeit erfolgt auf Basis des linearen 21-dimensionalen 
Kraftübertragungsmodells Jint aus Gleichung 3.28. Damit die Transformation einer 
diagonalen Steifigkeitsmatrix mit der Jacobimatrix der Kraftübertragung möglich wird, ist es 
erforderlich, dass die Einträge der Steifigkeiten den Wirkrichtungen der entsprechenden 
Einträge im Vektor der internen Kräfte entsprechen. Da die Beinkräfte im bisherigen Modell 
noch im globalen Koordinatensystem ermittelt werden, müssen diese in das 
Beinkoordinatensystem transformiert werden, so dass zwischen Längs- und Querkräften 
unterschieden werden kann. Die Einträge der Längskräfte entsprechen dann den Zug/Druck-
Steifigkeiten innerhalb der Steifigkeitsmatrix, die Einträge der Querkräfte korrelieren mit den 
Schubsteifigkeiten der Beine. Folgende Steifigkeitseffekte sind insgesamt relevant: 
- die Längssteifigkeit der Beine,  
- die Schubsteifigkeit der Beine orthogonal zur Beinachse,   
- die Biegesteifigkeit der Beine und 
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- die Torsionssteifigkeit des fünften Beins (UPU).  
Die Transformation der Jacobimatrix erfolgt mit den Drehmatrizen Qi der fünf Beine. Die 
Sollorientierung der beinfesten Koordinatensysteme ergibt sich mit der X-Achse in 
Beinrichtung. Da die Schub- und Biegesteifigkeiten der Beine symmetrisch angenommen 
werden, ist die Rotation des lokalen Koordinatensystems um die Beinachse nicht relevant. Die 
Steifigkeit in X-Richtung entspricht der Längssteifigkeit der Beine, welche durch die 
Längssteifigkeit der Läufer angenähert wird. Es ergibt sich die Gesamt-
Transformationsmatrix Tov,P: 
 
           
1
2
3
ov,P
4
5
6×6
Q
Q
Q
T
Q
Q
I
 
(12.1)
Die steifigkeitsrelevante Jacobimatrix des Kraftübertragungsmodells ergibt sich dann zu: 
 S,P,N int ov,PJ J T  (12.2)
Die diagonale Steifigkeitsmatrix ist im Gegensatz zu der eines Deltaroboters in [WC11] stark 
positionsabhängig. Die variablen Beinlängen beeinflussen die Biegesteifigkeiten der Beine. 
Die Torsionssteifigkeit des fünften Beins ist konstruktionsabhängig ebenfalls von der 
Ausfahrlänge des Läufers abhängig. Die auf den End-Effektor bezogene Steifigkeitsmatrix 
wird berechnet zu: 
  T  S,P S,P,N diag,P 5,E S,P,NK J K x J  (12.3)
Die ersten 15 Komponenten der diagonalen Steifigkeitsmatrix entsprechend den konstanten 
Längs- und Schubsteifigkeiten der Beine. Für die letzten sechs Einträge werden die auf die 
Momentenwirkachsen bezogenen Rotationssteifigkeiten benötigt. Diese setzen sich aus den 
Biegesteifigkeiten sowie für Bein fünf ebenfalls aus der Torsionssteifigkeit zusammen.  
Zur Bestimmung der Rotationssteifigkeit werden Hilfswinkel zwischen der Momenten-
Wirkrichtung im Kardangelenk sowie der Koordinatenachsen der Beine bestimmt. Für Bein 
fünf ergeben sich die Winkel (Abb. 12.1): 
cos   ;  cos   ;  cos      5,T 5,B,1 5,B,251 5 51 5 51 5
51 51 51
n x n y n z
n n n
 
(12.4) 
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5d
5x
5y
5z
5v
5u
51n
B52M
B51M
51M
T5M
 
Abb. 12.1: Wirkrichtungen von Biege- und Torsionsmomenten an Bein fünf 
Die resultierende Steifigkeit bezogen auf die Wirkachse n51 ergibt sich anhand der 
Hilfswinkel zu: 
cos cos cos
-1/22 2 2
5,T 5,B,1 5,B,2
51
5,T 5,B,1 5,B,2
k
k k k
                            
 
(12.5)
Die für die Berechnung verwendeten Parameter sowie die Herleitung der einzelnen 
Steifigkeitskomponenten der Matrix Kdiag,P sind im Anhang A4 dargestellt.  
Die Schnittstelle zur Umgebung wird im Vektor der externen Kräfte Fext,S nur über die ersten 
sechs Zeilen dargestellt, da diese den externen Prozesskräften bzw. -momenten auf den End-
Effektor entsprechen. Die Einflüsse der Gewichtskraft können für die Steifigkeitsanalyse 
vernachlässigt werden, da diese nur eine konstante, aber positionsabhängige Verformung 
verursachen. 
       
P,ext
ext,S P,ext P,ext
15×1
F
F r F
0
 
(12.6)
Anhand der End-Effektorsteifigkeitsmatrix KS,P kann die End-Effektorverschiebung xS,P, 
hervorgerufen durch externe Prozesskräfte und -momente, bestimmt werden: 
 -1S,P S,P ext,Sx K F  (12.7)
Aufgrund der erhöhten Anzahl an Freiheitsgraden und relevanten Belastungsrichtungen ist 
eine spezielle Vorgehensweise zur Visualisierung der Berechnungsergebnisse erforderlich. 
Als wichtiges Kriterium wird die minimale Steifigkeit bzw. die maximale Nachgiebigkeit im 
Arbeitsraum betrachtet. Die Verschiebungen und die Verdrehung des Schwerpunkts werden 
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getrennt, der zu extrahierende Wert entspricht der Vektornorm aller drei 
Translationsbewegungen bzw. Rotationswinkel. Es ergeben sich 12 Werte für die 
Verschiebungen und Verdrehungen für Einheitskräfte und -momente in den drei Richtungen 
des globalen Koordinatensystems. Abb. 12.2 stellt die maximal auftretende Elastizität dar. 
Verglichen wird der rotationsfreie Zustand (reine Translation) mit dem um die möglichen 
Drehwinkel erweiterten Arbeitsraum. Sind Rotationen erforderlich, erhöht sich die maximale 
translatorische Nachgiebigkeit um den Faktor zwei bis acht. Die maximale Nachgiebigkeit 
liegt jedoch nur im Bereich von einem Mikrometer für eine Belastung von einem Newton. Die 
rotatorische Nachgiebigkeit für die Belastung durch ein externes Moment ist maximal für eine 
Belastung durch ein Moment in X- bzw. Z-Richtung. Für eine Belastung von zehn 
Newtonmeter ergibt sich eine Verdrehung von ca. einem Grad, was eine erhebliche 
Verformung der Struktur darstellt.    
Die hohe rotatorische Nachgiebigkeit wird durch die konstruktive Ausführung der 
Verdrehsicherung bestimmt, welche für hohe Ausfahrwege eine erhebliche Verringerung der 
Torsionssteifigkeit erfährt. Die Führungsstangen der Verdrehsicherung (vgl. Abb. 4.1) werden 
auf Biegung belastet, was in einer Abnahme der Steifigkeit mit der dritten Potenz des 
Ausfahrweges resultiert. Die entsprechenden Zusammenhänge sind in Anhang A4 dargestellt. 
Die Elastizität der Verdrehsicherung spielt für die Stabilität der Regelung nur eine 
untergeordnete Rolle (siehe Kapitel 8.6), sie ist jedoch ausschlaggebend für die statische 
Elastizität des Systems.  
 
Abb. 12.2: Maximale Nachgiebigkeiten im Arbeitsraum 
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Die Neukonstruktion wurde von Brinker umgesetzt [Bri12]. Als torsionssteiferes Element 
wird ein Rundrohr innerhalb der Verdrehsicherung eingesetzt. Die gesamte konstruktive 
Ausführung wird in Abb. 12.3 dargestellt.  
 
Abb. 12.3: Konstruktive Umsetzung der torsionssteifen, neuen Verdrehsicherung 
Die ursprüngliche Klemmverbindung wird derart angepasst, dass zwei Führungswagen-
aufnahmen auf der Ober- und Unterseite angeschraubt werden (Abb. 12.4, links). Auf diesen 
werden die Führungswagen der Kugel-Profilschienenführungen der Fa. SKF (Abb. 12.4, 
rechts) befestigt. Die Profilschienen werden in einem torsionssteifen Rundrohr verschraubt, 
welches über eine Justierverbindung mit dem Läufer von Bein fünf verbunden wird. Das 
Rundrohrelement ist in Abb. 12.5 dargestellt. Die Justierverbindung sorgt für einen Toleranz-
ausgleich in translatorischer und rotatorischer Richtung, welcher zu einer geringen 
Verspannung des Systems und damit einer reduzierten reibungsinduzierten Verschiebekraft 
führt. Die Konstruktion wird mit zwei Schienenführungen umgesetzt, da hierdurch eine 
Biegebelastung bei Torsionslast verhindert wird [Bri12].  
FührungswagenaufnahmeFührungswagen
Klemmverbindung   
Abb. 12.4: Neukonstruktion der Verdrehsicherung: Gestaltung des Klemmverbindungs-
elements und zugehörige SKF-Schienenführungen [SKF11] 
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Justierverbindung
Rundrohr mit 
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Abb. 12.5: Neukontruktion der Verdrehsicherung: Gestaltung des Rundrohrelements 
Die Torsionssteifigkeit der neuen Verdrehsicherung nimmt nur mit der ersten Potenz des 
Ausfahrwegs ab. Des Weiteren erhöht sich ebenfalls die Biegesteifigkeit des fünften Beins, da 
es sich um eine Parallelschaltung der Steifigkeit des Läufers mit der Steifigkeit des Rundrohrs 
handelt. Die Kippsteifigkeit der Linearführungen ist sehr hoch und kann für die Berechnung 
der Biegesteifigkeit vernachlässigt werden.     
In der folgenden Untersuchung soll das veränderte Steifigkeitsverhalten des Pentapods durch 
die neue Verdrehsicherung untersucht werden. Ziel des Berechnungsansatzes ist die 
Bewertung einzelner Elastizitätseinflüsse. Hierzu werden alle Nachgiebigkeiten bis auf den zu 
untersuchenden Anteil zu null gesetzt. Abb. 12.6 stellt die Ergebnisse für die ursprüngliche 
Verdrehsicherung dar. Es ist ersichtlich, dass der Einfluss der geringen Torsionssteifigkeit der 
Verdrehsicherung nahezu für die gesamte Nachgiebigkeit in allen Belastungsrichtungen 
verantwortlich ist. Speziell um die X- und Z-Achse kann es bei Momentenbelastung zu hohen 
Verdrehwinkeln kommen. 
Abb. 12.7 stellt vergleichend dazu die Ergebnisse für die erhöhte Biege- und 
Torsionssteifigkeit der Neukonstruktion dar. Es lässt sich feststellen, dass der Einfluss der 
Biegesteifigkeit den Einfluss der Torsionssteifigkeit an dieser Stelle nun übersteigt. Weiterhin 
sind die Steifigkeiten deutlich größer, weshalb der Einfluss der Längssteifigkeiten der Läufer 
jetzt in ähnlichen Größenordnungen liegt. Der Einfluss der Schubsteifigkeiten ist zu 
vernachlässigen. Insgesamt kann eine Verringerung der Nachgiebigkeiten um den Faktor 100 
bis 1000 beobachtet werden. Es kann weiterhin festgestellt werden, dass es keine auffälligen 
Beitragsleister mehr gibt und es sich somit bei der Neukonstruktion um ein deutlich 
ausgewogeneres Design handelt.  
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Abb. 12.6: Maximale Nachgiebigkeiten im Arbeitsraum (eine Elastizität) 
 
Abb. 12.7: Maximale Nachgiebigkeiten (eine Elastizität), neue Verdrehsicherung
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13 Steifigkeitskennzahlen 
In diesem Kapitel werden Untersuchungen bezüglich der Gesamtsystemsteifigkeit der 
Parallelstruktur durchgeführt. Es wird analysiert, in welchem Verhältnis Struktur- und 
Regelungssteifigkeiten zueinander stehen. Die Gesamtelastizität ergibt sich aus den Anteilen 
der Regelung und der Strukturnachgiebigkeiten. Die Gesamtverformung resultiert aus der 
Superposition:  
   e,ges e,Struktur e,Regelungx x x  (13.1)
Für den Pentapod ergibt sich der Verschiebungsanteil aufgrund der Strukturelastizitäten 
anhand der Verschiebung aus Gleichung 12.7. Die Elastizität der Regelung, hervorgerufen 
durch die Proportionalität von Regelfehler und Aktuatorkraft, ergibt sich durch die Inverse der 
Matrix K5, welche durch Gleichung 7.8 bestimmt wird. Dieser Steifigkeitseinfluss kann 
Verschiebungen in allen fünf steuerbaren Freiheitsgraden hervorrufen, er hat jedoch nur einen 
indirekten Einfluss (über die Verformung in den fünf Freiheitsgraden) auf die Rotation um 
den Zwangsrotations-Winkel ψ. 
Die externe Belastung auf den End-Effektor, bezogen auf die fünf Freiheitsgrade, wird über 
die ersten fünf Komponenten des Vektors Fext,6 bestimmt. Dieser ergibt sich aus der 
Transformation des Belastungsvektors Fext,S, welcher im globalen Koordinatensystem 
angegeben ist.  
  Text,6 E ext,S 1..6F J F  (13.2)
Die End-Effektorbewegung aufgrund der Regelungselastizität ergibt sich zu:  
   -15,e,Regelung 5 ext,6 1..5x K F  (13.3)
Zur Vergleichbarkeit von Struktur- und Regelungselastizität werden die Verformungs-
komponenten in den kartesischen Koordinatenachsen ausgedrückt:  
    e,Regelung E E5 5,e,Regelungx J J x  (13.4)
Da die Parallelstruktur ebenfalls rotatorische Freiheitsgrade hat, müssen auch rotatorische 
Elastizitäten ausgewertet werden. Relevant sind die maximale Nachgiebigkeit sowie der 
minimale und maximale Anteil der Strukturnachgiebigkeit an der Gesamtverformung. Abb. 
13.1 zeigt die Ergebnisse bei gelenkbasierter Regelung für eine Proportionalsteifigkeit von 37 
N/mm, Abb. 13.2 stellt die Kennzahlen für eine gekoppelte Regelung mit einer konstanten 
Eigenfrequenz von 15 Hertz in allen Freiheitsgraden des End-Effektors dar. 
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Abb. 13.1: Steifigkeitskennzahlen für den Pentapod (Diagonale P-Matrix) 
Abb. 13.2: Steifigkeitskennzahlen für den Pentapod (gekoppelte Regelung, 15 Hz) 
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Für die gelenkbasierte Regelung liegt der Anteil der Strukturelastizität bezogen auf die 
translatorische Steifigkeit bei maximal drei Prozent, die minimale translatorische Steifigkeit 
wird fast vollständig durch die Regelung vorgegeben. Für die rotatorische Steifigkeit ergeben 
sich deutlich höhere Anteile der Strukturelastizität, insbesondere um die Vertikalachse wird 
die maximale Nachgiebigkeit aufgrund der Kinematik fast vollständig durch die 
Verdrehsicherung verursacht.  
Für die gekoppelte Regelung mit 15 Hertz ist die translatorische Regelungssteifigkeit im 
Arbeitsraum konstant. Für die minimale Struktursteifigkeit für translatorische Belastungen 
liegt der Anteil bei maximal sechs Prozent, die Ergebnisse sind insgesamt ähnlich zu den 
Resultaten für die gelenkbasierte Regelung. Die analogen Berechnungsergebnisse für die 
Neukonstruktion der Verdrehsicherung finden sich im Anhang A4. 
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14 Kalibrierung und Identifikation der kinematischen Parameter 
14.1 Literaturübersicht Kalibrierung 
Grundlegend kann bei der Kalibrierung von Roboterstrukturen zwischen der Kalibrierung von 
seriellen Strukturen und parallelen Strukturen unterschieden werden. Für serielle Strukturen 
werden die eindeutigen Zusammenhänge für die Vorwärtskinematik ausgenutzt [Hol89, 
MRD91]. Die sich aus den internen Positionssensoren der Struktur ergebende theoretische 
End-Effektorposition wird mit der unter Anwendung externer Messtechnik ermittelten 
Position verglichen. Die Positionierungs- und Orientierungsfehler werden minimiert, in dem 
die kinematischen Parameter der Struktur angepasst werden [RMR87]. 
Für parallele Strukturen ist die Anwendung der vorwärtskinematischen Rechnung nicht 
vorteilhaft. Die numerische bzw. iterative Auswertung bewirkt zusätzliche, unerwünschte 
Fehler [MWZ93].  In den meisten Arbeiten wird die inverse kinematische Rechnung aufgrund 
der eindeutigen Zusammenhänge erfolgreich zur Kalibrierung eingesetzt [VC98, ZMY95, 
ZYM98]. 
Für die meisten Kalibrierungsverfahren ist zusätzliche externe Messtechnik erforderlich. Die 
Messung der End-Effektorposition kann mittels Koordinatenmesssystemen (CMM) [VC98], 
optischen Verfahren [NCH08a], Lasermessung [BZR03] oder visueller Verfahren 
(hochauflösende Kamera) [RVA06] erfolgen.   
Entfällt die Notwendigkeit externer Messtechnik, so ist der Roboter selbstkalibrierungsfähig. 
Diese Eigenschaft kann einerseits durch redundante Sensoren realisiert werden. In diesem Fall 
werden die Gelenkbewegungen von passiven Gelenken erfasst und zur Kalibrierung 
ausgewertet [KM97, Zhu97]. Konstruktiv ist diese Aufgabenstellung je nach Art des passiven 
Gelenks komplex und bewirkt hohe zusätzliche Kosten. Andererseits kann die 
Selbstkalibrierung auch mittels mechanischer Gelenksperren erfolgen [Dan99, KB99]. Vorteil 
gegenüber redundanter Sensorik sind die geringeren Kosten. Nachteilig ist der geringere 
Kalibrierungsarbeitsraum. Diese Methodik ist speziell für den industriellen Einsatz geeignet, 
da externe Messtechnik hierfür nicht immer in Frage kommt. Weiterhin kann das Verfahren 
zu einer Zeitersparnis führen (kein Aufbau / Kalibrierung der zusätzlichen Messtechnik).  
Zur Auswahl geeigneter Messposen werden spezielle Indizes, sogenannte „Observability 
Indices“ verwendet. Eine Übersicht geben Sun und Hollerbach [SH08].  
Die Kalibrierung der Gough-Plattform wurde u. A. von Daney durchgeführt [Dan03]. Die in 
der vorliegenden Arbeit vorgestellten Verfahren basieren einerseits methodisch auf den 
Arbeiten von Daney und Papegay [DPM05], als auch auf den expliziten Vorarbeiten zur 
Kalibrierung des Pentapods [NCH08b]. Die Kalibrierung der Deltastruktur wird von Vischer 
und Clavel, Ecorchard und Maurine sowie von Deblaise und Maurine durchgeführt [DM05, 
EM05, VC98, Vis96].  
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Im Gegensatz zur Kalibrierung des kinematischen Modells können auch die Parameter des 
dynamischen Modells zur Erhöhung der Vorsteuerungsqualität identifiziert werden. Eine 
Übersicht geben Wu et al. [WWY10]. 
14.2 Kalibrierung der Pentapods 
Zur Kalibrierung stehen einerseits die Messung der End-Effektorposition mit einem optischen 
Messsystem und andererseits die internen Wegsignale der Steuerung zur Verfügung. Die 
inkrementellen Weggeber der Linearaktuatoren liefern nur Relativwege aus einer 
vorgegebenen Nulllage. Diese Nulllage entspricht aufgrund des Steuerungskonzepts der 
Referenzlage, d.h. der Lage, für welche alle Aktuatorwege minimal werden. Somit kann der 
kinematische Zusammenhang aus Gl. 3.3 angepasst werden: 
i,ref i,messd d    mess mess i ip Q b a  (14.1)
Es ergeben sich sieben kinematische Parameter für jede kinematische Kette. Einerseits die  
Positionen der Gestell- und End-Effektorgelenke sowie andererseits die Beinlänge in der 
Referenzlage:  
i,refd
      
i
i i
a
η b  
(14.2)
Für jede Pose und alle fünf kinematischen Ketten wird die Minimierung des Absolutbetrags 
folgender Zielfunktion angestrebt: 
     2 Ti, j i,ref i,messf d d         mess mess i i mess mess i ip Q b a p Q b a  (14.3)
Zur Optimierung der kinematischen Parameter ergibt sich der gesamte Fitnesswert F über die 
Aufsummierung der quadrierten Einzelzielfunktionen für alle Posen und alle fünf Beine: 
 
N 5
2
i,j
j=1 i=1
F f  (14.4)
Die Ableitung der Zielfunktion aus Gl. 14.3 nach den kinematischen Parametern der 
zugehörigen kinematischen Kette ergibt sich zu: 
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(14.5)
Unter Berücksichtigung der partiellen Ableitungen kann die Jacobimatrix der Kalibrierung für 
die entsprechende Pose j und das jeweilige Bein i als Zeilenvektor aufgestellt werden: 
i, j i, j i, j
i,ref
f f f
d
         i, j,K,pentapod i i
J
a b  
(14.6)
Das vollständige Kalibrierungsproblem für N Posen wird mit der Gesamtjacobimatrix 
beschrieben. Diese besitzt 5N Zeilen und 35 Spalten (5 Beine à 7 kinematische Parameter). 
Jede einzelne Posen-Jacobimatrix besitzt Diagonalgestalt: 
...
...
...
             
1,1,K,pentapod
5,1,K,pentapod
K,pentapod
1,N,K,pentapod
5,N,K,pentapod
J 0 0
0 0
0 0 J
J
J 0 0
0 0
0 0 J
 
(14.7)
Zur Bestimmung der kinematischen Parameter sind mindestens sieben Posen notwendig, da 
jede Pose fünf Zielfunktionswerte liefert und sich somit 35 Bestimmungsgleichungen 
ergeben. Zur Reduktion von Messungenauigkeiten wird eine überbestimmte Konfiguration, 
d.h. mehr als sieben Posen, bevorzugt. Daney et al. zeigen, dass sich durch die Steigerung der 
Posenanzahl die erreichbare Genauigkeit asymptotisch einem Grenzwert nähert, 
dementsprechend ist eine unbegrenzte Steigerung nicht sinnvoll [DPM05]. Im Folgenden 
werden 18 Posen verwendet.  
Entscheidender für die Qualität der identifizierten Parameter ist die Empfindlichkeit der Posen 
gegenüber den kinematischen Parametern. Diese Empfindlichkeit kann über eine 
Singulärwertzerlegung der Gesamtjacobimatrix des Kalibrierungsproblems über sogenannte 
„Observability“ Indizes (deutsch: Beobachtbarkeit) quantifiziert werden. Die Berechnung der 
Indizes erfolgt direkt über die Singulärwerte (σ1 ... σL). L entspricht der Anzahl der 
Singlärwerte, σ1 entspricht dem größten Wert. Es existieren folgende Berechnungs-
vorschriften für die Indizes [BM91, DP90, NH96]:  
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(14.8)
Die Beträge der einzelnen Indizes unterscheiden sich nach Problemstellung und Anzahl der 
Posen, Ziel ist jedoch immer die Maximierung der Oberservability Indizes. Insbesondere O2 
und O4 müssen skaliert werden, damit eine ähnliche Größenordnung erreicht werden kann. Es 
wird an dieser Stelle ein neuer Observability Index eingeführt, welcher sich aus der Summe 
aller vier Indizes zusammensetzt:  
1000 100     5 1 2 3 4O O O O O  (14.9)
Die Skalierung von O2 relativ zu O3 entspricht in etwa der Größenordnung des größten 
Singulärwerts. Die Skalierung von O4 muss relativ zu der Skalierung von O2 um die 
Größenordnung des kleinsten Singulärwerts reduziert werden. Im vorliegenden Fall entspricht 
der Betrag von O3 in etwa dem Betrag von O1, was jedoch speziell bei einer Änderung der 
Posenanzahl und bei einer Änderung der kinematischen Parameter nicht mehr gewährleistet 
werden kann und somit ein weiterer Skalierungsfaktor eingeführt werden muss.  
Die Beträge der Singulärwerte selbst sind abhängig von verschiedenen Faktoren: 
- Anzahl der Posen (hier: 18) 
- Anzahl der kinematischen Parameter (hier: 35) 
- Anzahl der Freiheitsgrade (hier: 5) 
- Definition von Eingang und Ausgang, speziell: die verwendeten physikalischen 
Einheiten (hier: Eingang sind die kinematischen Parameter in [m], Ausgang sind die 
Abweichungen der kinematischen Beinlängen in [m]) 
Somit können keine allgemeingültigen Skalierungsfaktoren vorgeschlagen werden. Diese sind 
problemspezifisch anzupassen oder alternativ sollte eine Optimierung nach einem einzelnen 
Observability Index erfolgen.   
Die Optimierung der Posen wird unter modifizierter Anwendung des IOOPS-Algorithmus 
durchgeführt [DPM05]. Der prinzipielle Optimierungsablauf ist in Abb. 14.1 dargestellt.  
Ausgehend von einer Startkonfiguration an Posen wird eine zusätzliche, zufällig generierte 
Pose, welche alle Randbedingungen wie min. / max. Beinlängen und Gelenkwinkel sowie die 
max. Aktuatorkräfte einhält, hinzugefügt. Diese Pose wird im Anschluss optimiert. 
Zielfunktion stellt hierbei der Observability Index für die aktuelle Gesamtkonfiguration von 
N+1 Posen dar. Im Anschluss an die Optimierung wird eine der N+1 Posen entfernt, so dass 
der Observability Index der verbleibenden N Posen maximal wird. Handelt es sich hierbei 
nicht um die optimierte Pose, ist eine Verbesserung der Posenkonfiguration erzielt worden. 
Das Verfahren unterscheidet sich vom klassischen IOOPS Algorithmus derart, dass nach jeder 
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Optimierung bereits die mögliche Verbesserung der Gesamtkonfiguration überprüft wird, was 
zu einer Geschwindigkeitssteigerung der Optimierung führt.     
Die zufällig generierte Pose muss folgende Randbedingungen erfüllen: 
- Die relativen Beinlängen bezogen auf die Referenzlage dürfen weder negativ werden, 
noch dürfen sie den definierten Maximalausfahrweg (hier: 100 mm) überschreiten. 
- Der Kardangelenkwinkel darf maximal 55° betragen (eingeschränkter Winkelbereich 
durch Kollisionsgefahr im Gelenk). 
- Für die Pose darf die maximale Aktuatorkraft maximal 80 Prozent der möglichen 
Maximalkraft von 308 N erreichen. Innerhalb der Optimierung wird ebenfalls die 
Trajektorie von einer Referenzlage (mittig im Arbeitsraum) zur Zielpose auf die 
notwendigen Aktuatorkräfte hin überprüft. 
 
Abb. 14.1: Modifizierter IOOPS-Algorithmus 
In Abb. 14.2 ist der Optimierungsverlauf der Observability Indizes über einer Gesamtanzahl 
von 2500 Iterationen für 18 zufällig generierte Startposen dargestellt.  
Kalibrierung und Identifikation der kinematischen Parameter 
-114- 
 
Abb. 14.2: Optimierungsergebnis O1 bis O5, 2500 Iterationen 
In Abb. 14.3 werden die Ausfahrwege für einen Aktuator für die 18 Startposen sowie die 18 
optimieren Posen aufgezeigt. Es ist ein klarer Trend hin zu den erlaubten Grenzen der 
Antriebswege zu erkennen. Dies deckt sich mit den Beobachtungen aus [DPM05]. 
 
Abb. 14.3: 18 Zufallsstartposen, Startkonfiguration (links), Optimierungsergebnis (rechts) 
Aufgrund der vorhergehenden Beobachtung erscheint es sinnvoll, die Startposen bereits so 
auszuwählen, dass sich die Aktuatoren an den min. / max. Bewegungsgrenzen befinden. Zu 
diesem Zweck ist eine vorwärtskinematische Rechnung notwendig [Mer04]. An dieser Stelle 
werden die entsprechenden Posen iterativ über die inverse Kinematik berechnet (vgl. Kap. 4).  
Aus den 32 möglichen Kombination von min. / max. Beinlängen erfüllen nur 14 Posen die 
definierten Randbedingungen. Durch Überprüfung der Posen an der realen Struktur können 
weitere 4 Posen hinzugenommen werden. Dementsprechend können also alle 18 Startposen 
über Grenzposen dargestellt werden.  
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Abb. 14.4: Optimierungsergebnis O5, Vergleich für Zufalls- und Grenzstartposen 
Vergleichend für die zufällig gewählten Startposen und die Grenzposenkonfiguration zeigt 
Abb. 14.4 die Optimierung von O5. Die Zielfunktionswerte liegen über dem gesamten 
Optimierungsbereich oberhalb der Werte für die zufällig generierten Startposen. Dennoch 
zeigt sich, da die Optimierung den Funktionswert noch deutlich steigern kann, dass es sich bei 
der Grenzposenkonfiguration also noch nicht um die optimale Konfiguration handelt.  
In Abb. 14.5 ist der Vergleich zwischen den Startposen und den optimierten Posen für einen 
Aktuator dargestellt. Die finalen Aktuatorwege befinden sich grundsätzlich im Grenzbereich, 
dennoch existieren große Abweichungen zwischen Start- und Endkonfiguration. Besonders 
der Wechsel mancher Posen von minimalem zu maximalem Aktuatorweg ist signifikant. 
 
Abb. 14.5: 18 Startposen in Min/Max-Konfiguration, Startkonfiguration (links), 
Optimierungsergebnis (rechts) 
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14.2.1 Ergebnisse der Kalibrierung 
Die Kalibrierung wird zum einen für 18 zufällig generierte Posen und zum anderen für das 
Optimierungsergebnis mit dem höchsten Observability Index durchgeführt. Die neuen 
Parameter werden über die Optimierung der Zielfunktion aus Gleichung 14.4 berechnet. Da 
die Referenzlage messtechnisch erfasst werden kann, kann die Berechnung der 
Referenzbeinlängen ebenfalls über die Kinematik erfolgen. Somit können die Anzahl der 
Parameter auf sechs pro Bein reduziert werden, da die Referenzbeinlänge mittels der inversen 
kinematischen Rechnung berechnet werden kann. Die Optimierung gewinnt in diesem Fall an 
Geschwindigkeit und Stabilität. Abb. 14.6 zeigt den Vergleich der Positioniergenauigkeit vor 
/ nach Kalibrierung für eine Bewegung in X-Richtung. Es kann eine signifikante 
Verringerung der Abweichungen von der Sollbahn festgestellt werden.   
Die durchschnittlichen Fehler sind vergleichend in Tab. 14.1 für zwei Trajektorien 
aufgelistet. Es zeigt sich, dass die Optimierung mit zufälligen Posen bereits hohe 
Verbesserungen erzielt. Lediglich für den Rotationsfreiheitsgrad um die X-Achse 
verschlechtert sich die Genauigkeit für beide Trajektorien. Die Verbesserung für die 
optimierten Posen ist dagegen immer maximal, die prozentuale Genauigkeitssteigerung liegt 
zwischen 71 und 82 Prozent (Tab. 14.2).  
In den Positionierungsfehlern sind ebenfalls Regelfehler enthalten. Diese sind jedoch 
minimal, da ein Regler mit hohem Integrationsanteil verwendet wird und gleichzeitig die 
Testtrajektorie sehr langsam durchfahren wird. Die Messposen werden über einen längeren 
Zeitraum gehalten, so dass durch den Integrationsanteil der Regelfehler gegen Null tendiert. 
Es handelt sich somit um Positionierungsfehler, die nur durch das verwendete externe 
Messsystem detektiert werden können. 
Verbesserung durch Kalibrierung  Ohne Zufall Optimiert 
Trajektorie 1   [mm] / [°] [mm] / [°] [mm] / [°] 
X  4,36067 0,31819 0,31895 
Y   1,57938 0,35153 0,28548 
Z  0,98564 0,16327 0,15503 
Phi  0,19552 0,20072 0,05685 
Theta  0,28155 0,07632 0,06080 
     
Trajektorie 2   [mm] / [°] [mm] / [°] [mm] / [°] 
X  1,86717 0,44814 0,31086 
Y   2,59074 0,26914 0,29281 
Z  1,11845 0,17247 0,10922 
Phi  0,12767 0,26729 0,07131 
Theta  0,16812 0,08525 0,08521 
     
Tab. 14.1: Durchschnittliche Positionsabweichungen vor / nach Kalibrierung 
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Verbesserung durch Kalibrierung  Zufall Optimiert 
Trajektorie 1   [%] [%] 
X  -92,70 -92,69 
Y   -77,74 -81,92 
Z  -83,43 -84,27 
Phi  2,66 -70,92 
Theta  -72,89 -78,41 
Durchschnitt (alle FHG)  -64,82 -81,64 
    
Trajektorie 2   [%] [%] 
X  -76,00 -83,35 
Y   -89,61 -88,70 
Z  -84,58 -90,23 
Phi  109,36 -44,15 
Theta  -49,29 -49,32 
Durchschnitt (alle FHG)  -38,02 -71,15 
    
Tab. 14.2: Durchschnittliche Verbesserung der Positionierungsfehler in Prozent 
 
Abb. 14.6: Verbesserung der Positioniergenauigkeit durch Kalibrierung 
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15 Zusammenfassung und Ausblick 
15.1 Durchgeführte Arbeiten 
In dieser Arbeit wurde ein Gesamtverfahren zur Bewertung und Optimierung der 
Positioniergenauigkeit von Parallelstrukturen vorgestellt. Untersuchungsgegenstand war eine 
Parallelstruktur mit dem Freiheitsgrad fünf, der „Pentapod“. Die Herleitung der Verfahren 
sowie die praktische Umsetzung wurden anhand des Pentapods gezeigt. Das Gesamtverfahren 
lässt sich problemlos auf beliebige Parallelstrukturen erweitern.  
Prinzipiell kann zwischen zwei Kernelementen des Gesamtverfahrens unterschieden werden. 
So gilt es einerseits, die durch die Steuerung erfassten Positionierungsfehler zu minimieren, 
andererseits ebenfalls die nur mit externer Messtechnik bzw. redundanter Sensorik messbaren 
Fehler auf ein Minimum zu begrenzen. 
Im Rahmen der ersten Aufgabenstellung, der Minimierung der steuerungsinternen 
Bewegungsfehler, wurde ein inverses dynamisches Modell sowie darauf aufbauend, ein 
Reibungsmodell, entwickelt. Diese Modelle können aufgrund der Echtzeitfähigkeit als 
Vorsteuerungsmodelle innerhalb der Steuerung zum Einsatz kommen. Die 
Positionierungsfehler konnten mittels der Vorsteuerung um bis zu 87 Prozent reduziert 
werden.  
Im nächsten Schritt wurde die Regelung hinsichtlich Stabilität, Einschwingzeit bei 
Sprungantwort, Steifigkeit, Amplitudenverstärkung und Messrauschunterdrückung optimiert. 
Dazu mussten zunächst die Eigenschaften aller relevanten Komponenten des 
Gesamtregelkreises identifiziert werden. Nach erfolgreicher Validierung der Modelle anhand 
des Stabilitätsbereichs des ausgebauten Aktuators, konnte im linearen Bereich eine 
vergleichende Untersuchung zwischen gelenkbasierter und gekoppelter Regelung 
durchgeführt werden. Es wurde ein Verfahren entwickelt, bei welchem die ungedämpften 
Eigenfrequenzen sowie die entsprechenden Dämpfungsgrade des End-Effektors in seinen 
Freiheitsgraden separat vorgegeben werden können. Im nächsten Schritt erfolgte die 
Ausweitung der Analysen auf ein nichtlineares Mehrkörpermodell der Parallelstruktur, so 
dass Effekte wie Abtastzeit, Beinträgheiten, Spannungsbegrenzung sowie Reibung untersucht 
werden konnten. Darüber hinaus wurde das Mehrkörpermodell um zusätzliche 
Steifigkeitseffekte erweitert, so dass die Reduktion des Stabilitätsbereichs durch die 
Plattform- sowie die Gelenkelastizitäten simuliert werden konnte. Darauffolgend konnte ein 
Auslegungsverfahren vorgestellt werden, welches anhand von gemessenen Stabilitätsgrenzen 
die Amplitudenreserve bezüglich der einzelnen Freiheitsgrade derart anpasst, dass eine 
optimale Reglereinstellung für alle Freiheitsgrade erreicht wird. So können auch hochgradig 
nichtlineare Eigenformen aufgrund von Wechselwirkungen zwischen Biegeschwingungen 
und Aktuatordynamik berücksichtigt werden. Die in dieser Weise ausgelegte Regelung wird 
im letzten Schritt quantitativ mit der gelenkbasierten Regelung verglichen und es lässt sich 
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eine deutliche Verbesserung sowohl der gemittelten Fehler, speziell aber auch der maximalen 
Fehler in translatorischer Richtung feststellen.  
Zur Reduktion der durch die Steuerung nicht messbaren Bewegungsfehler wurde zunächst ein 
Struktursteifigkeitsmodell für den Pentapod hergeleitet. Anhand des Modells kann einerseits 
die Größenordnung der Verformung am End-Effektor aufgrund von Prozesskräften bzw. 
Trägheitskräften ermittelt werden. Weiterhin können die einzelnen Beitragsleister 
quantifiziert werden, so dass die Identifikation von Schwachstellen zur Optimierung einzelner 
Komponenten möglich wird. So konnte für den Pentapod die Elastizität der Verdrehsicherung 
als Hauptbeitragsleister identifiziert werden. Im nächsten Schritt wurde die Struktursteifigkeit 
mit der Regelungssteifigkeit ins Verhältnis gesetzt, so dass positions- und richtungsabhängig 
die Elastizitätsanteile der Steuerung bzw. der Struktur zugeordnet werden können. Es ergeben 
sich charakteristische Steifigkeitskennzahlen für die Parallelstruktur.  
Im letzten Schritt wurden kinematische Fehler durch den Einsatz von Kalibrierungsverfahren 
minimiert. Ausgehend von einer Optimierung geeigneter Posen wurde die Identifikation unter 
Anwendung externer Messtechnik durchgeführt. Die statische Positioniergenauigkeit des 
Pentapods konnte durch das vorgestellte Verfahren um mehr als 80 Prozent gesteigert werden.  
15.2 Forschungsausblick 
Innerhalb zukünftiger Forschungsanstrengungen ist es erstrebenswert, die für den Pentapod 
durchgeführte Identifikation der Eigenschaften von Aktuatorik, Sensorik und 
Struktursteifigkeiten ebenfalls beispielsweise für einen hochdynamischen Deltaroboter 
durchzuführen. Insbesondere die Unterschiede des Übertragungsverhaltens von linearen 
Direktantrieben zu hochübersetzten permanenterregten Synchronmotoren ist von hohem 
Interesse. Weiterhin ist die Fragestellung relevant, in welcher Weise Strukturelastizitäten bzw. 
nichtlineare Effekte wie Getriebespiel den Starrkörper-Stabilitätsbereich reduzieren.  
Die Verbesserung der Positioniergenauigkeit des Pentapods durch die Vorsteuerung könnte 
über eine Identifikation der Modellparameter sowie über die Berücksichtigung des Aktuator-
Übertragungsverhaltens weiter gesteigert werden. Im nächsten Schritt kann, zur 
Berücksichtigung unterschiedlicher Nutzlasten, eine adaptive Anpassung der 
Modellparameter im Betrieb erfolgen. Hierbei müssen schnelle Optimierungsverfahren 
eingesetzt werden, so dass die Echtzeitfähigkeit der Steuerung nicht negativ beeinträchtigt 
wird.  
Hinsichtlich der Regelungsverfahren sollten die Eigenschaften von neueren 
Regelungsansätzen wie beispielsweise H∞-, LQG- oder „sliding-mode“-Regelung untersucht 
werden. Bei der Analyse sind jedoch die nichtlinearen Effekte wie Spannungsbegrenzung, 
Reibung sowie die Bewertung der Steifigkeit unbedingt in Betracht zu ziehen.  
Das Verfahren aus Kapitel 10 verwendet gleiche Filter für alle fünf Aktuatoren. Die 
bestehende gekoppelte Regelung könnte um freiheitsgradselektive Filter erweitert werden, so 
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dass jeder einzelne Freiheitsgrad separat nicht nur mit zwei (Frequenz, Dämpfungsgrad), 
sondern bei zwei PT1-Elementen anhand vier Parametern optimiert werden kann. Hierzu 
muss die Steuerung derart geändert werden, dass die Bewegungsfehler der Aktuatoren in die 
Freiheitsgradfehler transformiert werden, anschließend die Signalfilterung erfolgt um 
nachfolgend dann die notwendigen Aktuatorkräfte zu berechnen. Das vorgestellte 
Auslegungsverfahren kann für diesen Fall analog verwendet werden.  
Zur Erhöhung der Positioniergenauigkeit kann ebenfalls die Anregungsseite, d.h. die 
Bahnvorgabe optimiert werden [Bon08, CBN06, CN08, CN09]. Die entsprechenden 
Zielvorgaben sind jedoch stark problemabhängig, so ist es z.B. bei einem Deltaroboter 
besonders im Ablagebereich erwünscht, keine hohen Beschleunigung und damit keine starken 
Positionsabweichungen des End-Effektors zu erzeugen. Dementsprechend wurden 
Bahnplanungsaspekte in dieser Arbeit nicht berücksichtigt.  
Aus den einzelnen Genauigkeitsbetrachtungen Steuerungsgenauigkeit / Struktursteifigkeit / 
kinematische Fehler könnte ein Gesamtbewertungskriterium für die entsprechende 
Parallelstruktur abgeleitet werden. Eingangsgrößen könnten Größe und Varianz von 
Prozesskräften bzw. Nutzlast, Frequenzbereiche und Amplituden der gefahrenen Trajektorien 
sowie Montage- und Fertigungstoleranzen sein. Durch das Gesamtbewertungskriterium 
könnte ein Vorgehen abgeleitet werden, so dass für die vorliegende Parallelstruktur mit 
möglichst geringem Aufwand eine möglichst starke Verbesserung der Genauigkeit erzielt 
werden kann. Weiterhin könnten auf diese Weise die Gesamtgenauigkeit berechnet sowie auf 
dieser Basis ein Vergleich unterschiedlicher Parallelstrukturen durchgeführt werden. 
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A1 Beinwinkelbeschleunigung / Jacobimatrix Pentapod 
Die Beschleunigung der Gelenkpunkte Bi können ausgedrückt werden über den 
Zusammenhang: 
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(A1.1)
Es wird nur die tangentiale Komponente an die Beinachse der Beschleunigung untersucht. 
Dementsprechend wird auf beiden Seiten das Kreuzprodukt mit dem Beinrichtungsvektor 
gebildet: 
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Es ergibt sich nach Umstellung: 
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Die quadratische Jacobimatrix intJ  aus Gleichung 3.28 ergibt sich zu:  
             
3×3 3×3 3×3 3×3 3×3
1 2 3 4 5 52
1 1
2 1int
3 1
4 1
5 51 52
I I I I I
b b b b b n
d n
d nJ
d n
d n
d n n
    





 
(A1.4)
Mit: 
0 0
0                0
0 0
i,z i,y i,z i,y
i,z i,x i,z i,x
i,y i,x i,y i,x
b b d d
b b d d
b b d d
                    
i ib d 
 
(A1.5)
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A2 Partielle Ableitungen der Zwangsrotation 
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A3 Genauigkeitsverbesserung durch modellbasierte Vorsteuerung 
In diesem Abschnitt werden die Ergebnisse der Genauigkeitsverbesserung für Trajektorie B 
sowie die numerischen Ergebnisse der Bein- und Plattformfehler in tabellarischer Form für 
Trajektorie A und B aufgelistet. Weiterhin wird eine tabellarische Auflistung der 
kinematischen Parameter sowie der Trägheitsparameter für die inverse dynamische Rechnung 
angegeben. An dieser Stelle ist anzumerken, dass die kinematischen Parameter sich von den 
Parametern der späteren Untersuchungen unterscheiden (siehe Anhang A4). Dies ist dem 
Umstand geschuldet, dass der Prototyp im Rahmen der Arbeit von Brinker einer Maßsynthese 
und damit einer Optimierung der kinematischen Parameter unterzogen wurde [Bri12]. 
 
Abb. A3.1: Testtrajektorie: B 4 s  
Parameter Werte 
a1 (-0.2, 0.56, 0.0) m 
a2 (-0.58, 0.1, 0.0) m 
a3 (-0.58, -0.1, 0.0) m 
a4 (-0.2, -0.56, 0.0) m 
a5 (0.58, 0.0, 0.0) m 
  
b1 (0.086, 0.265, -0.075) m 
b2 (-0.226, 0.164, -0.075) m 
b3 (-0.226, -0.164, -0.075) m 
b4 (0.086, -0.265, -0.075) m 
b5 (0.159, 0.0, -0.075) m 
  
Tab. A3.1: Kinematische Parameter der untersuchten Parallelstruktur 
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Parameter Werte 
,  1 5,1r r  0.239 m; 0.281 m 
,  2 5,2r r  0.268 m; 0.215 m 
,1 51m m  2.997 kg; 3.661 kg 
,2 52m m  1.283 kg; 2.148 kg 
Pm  7.169 kg 
1iI  
3 2
2.04 0.016 0.064
10 0.016 45.4 0 kgm
0.064 0 45.4

     
  
1,5I  
3 2
2.73 0.010 0.074
10 0.010 74.5 0 kgm
0.074 0 74.5

      
 
2iI  
3 2
0.066 0 0
10 0 29.8 0 kgm
0 0 29.8

     
 
2,5I  
3 2
1.18 0.001 0
10 0.001 46.8 0 kgm
0 0 46.8

      
 
PI  
3 2
92.2 0 0
10 0 92.2 0 kgm
0 0 184.4

     
 
  
Tab. A3.2: Trägheits-Parameter der untersuchten Parallelstruktur (inverse Dynamik) 
 
  
Abb. A3.2: Translatorischer Positionierungsfehler, B 20s (links) / B 4s (rechts) 
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Abb. A3.3: Rotatorischer Positionierungsfehler, B 20s (links) / B 4s (rechts) 
  
Abb. A3.4: Max. translatorischer Positionierungsfehler, B 20s (links) / B 4s (rechts) 
  
Abb. A3.5: Max. rotatorischer Positionierungsfehler, B 20s (links) / B 4s (rechts) 
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Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 2,77 1,07 2,40 0,14 0,25 
VS (Reibung)  2,68 0,94 2,53 0,14 0,27 
VS (Dyn.)  0,85 0,62 0,51 0,07 0,17 
VS (Dyn./Reibung) 0,51 0,38 0,32 0,06 0,04 
Tab. A3.3: Absolute Positionsfehler – Trajektorie A 4s 
Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  3,28 11,34 -5,71 3,90 -7,36 
VS (Dyn.)  69,19 41,60 78,63 50,22 33,01 
VS (Dyn./Reibung) 81,48 63,92 86,63 56,82 84,43 
Tab. A3.4: Absolute Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie A 4s 
 
 
Max. Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 6,05 4,79 5,32 0,67 0,73 
VS (Reibung)  5,01 4,02 4,85 0,68 0,69 
VS (Dyn.)  2,62 2,61 1,82 0,38 0,45 
VS (Dyn./Reibung) 1,54 1,77 1,19 0,34 0,23 
Tab. A3.5: Absolute maximale Positionsfehler – Trajektorie A 4s 
Max. Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  17,15 16,04 8,89 -1,08 5,36 
VS (Dyn.)  56,73 45,53 65,73 43,95 38,30 
VS (Dyn./Reibung) 74,51 63,02 77,59 48,71 68,67 
Tab. A3.6: Absolute maximale Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie A 4s 
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Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 2,70 0,50 2,49 0,11 0,27 
VS (Reibung)  2,63 0,37 2,62 0,10 0,29 
VS (Dyn.)  0,71 0,44 0,46 0,04 0,15 
VS (Dyn./Reibung) 0,46 0,20 0,32 0,03 0,03 
Tab. A3.7: Absolute Positionsfehler – Trajektorie A 20s 
Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  2,49 27,30 -5,23 3,98 -7,80 
VS (Dyn.)  73,78 11,92 81,46 65,83 43,63 
VS (Dyn./Reibung) 82,96 60,26 87,02 72,21 88,82 
Tab. A3.8: Absolute Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie A 20s 
 
 
Max. Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 4,73 1,53 3,86 0,30 0,62 
VS (Reibung)  4,02 1,05 3,65 0,27 0,51 
VS (Dyn.)  2,06 1,35 1,42 0,13 0,40 
VS (Dyn./Reibung) 1,26 0,72 0,81 0,12 0,21 
Tab. A3.9: Absolute maximale Positionsfehler – Trajektorie A 20s 
Max. Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  15,00 31,75 5,43 8,67 17,55 
VS (Dyn.)  56,50 11,78 63,19 55,33 35,73 
VS (Dyn./Reibung) 73,39 53,26 79,01 60,69 65,84 
Tab. A3.10: Absolute maximale Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie A 20s 
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Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 2,75 1,49 2,55 0,30 0,34 
VS (Reibung)  2,66 1,41 2,47 0,27 0,26 
VS (Dyn.)  0,72 0,79 0,47 0,20 0,19 
VS (Dyn./Reibung) 0,53 0,59 0,31 0,12 0,05 
Tab. A3.11: Absolute Positionsfehler – Trajektorie B 4s 
Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  3,48 5,90 2,93 12,73 22,85 
VS (Dyn.)  73,80 47,00 81,71 35,33 43,75 
VS (Dyn./Reibung) 80,68 60,28 87,69 60,22 86,04 
Tab. A3.12: Absolute Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie B 4s 
 
 
Max. Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 6,76 9,05 4,33 2,48 0,82 
VS (Reibung)  6,08 9,37 3,82 2,50 0,49 
VS (Dyn.)  2,80 3,95 1,49 1,23 0,50 
VS (Dyn./Reibung) 2,11 4,58 0,78 1,30 0,23 
Tab. A3.13: Absolute maximale Positionsfehler – Trajektorie B 4s 
Max. Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  10,01 -3,44 11,84 -0,88 39,59 
VS (Dyn.)  58,52 56,34 65,66 50,38 39,18 
VS (Dyn./Reibung) 68,80 49,41 81,86 47,56 71,68 
Tab. A3.14: Absolute maximale Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie B 4s 
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Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 2,69 0,49 2,65 0,17 0,34 
VS (Reibung)  2,64 0,39 2,58 0,12 0,27 
VS (Dyn.)  0,56 0,46 0,42 0,11 0,17 
VS (Dyn./Reibung) 0,46 0,21 0,29 0,04 0,04 
Tab. A3.15: Absolute Positionsfehler – Trajektorie B 20s 
Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  1,68 19,66 2,60 30,25 20,60 
VS (Dyn.)  79,18 5,48 84,23 39,70 50,14 
VS (Dyn./Reibung) 82,96 56,85 88,99 75,39 88,58 
Tab. A3.16: Absolute Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie B 20s 
 
 
Max. Positionsfehler X [mm] Y [mm] Z [mm]   [°]   [°] 
Ohne VS 4,39 1,28 4,05 0,49 0,77 
VS (Reibung)  3,89 1,22 3,91 0,45 0,58 
VS (Dyn.)  1,85 1,08 1,03 0,30 0,42 
VS (Dyn./Reibung) 1,10 0,55 0,77 0,17 0,16 
Tab. A3.17: Absolute maximale Positionsfehler – Trajektorie B 20s 
Max. Positionsfehler X [%] Y [%] Z [%]   [%]   [%] 
Ohne VS - - - - - 
VS (Reibung)  11,28 4,83 3,50 7,18 24,31 
VS (Dyn.)  57,86 15,41 74,46 38,54 45,80 
VS (Dyn./Reibung) 74,98 57,21 80,97 64,17 79,24 
Tab. A3.18: Absolute maximale Positionsfehler (Rel. Verbesserung)  – Trajektorie B 20s 
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A4 Steifigkeitsanalyse des Pentapods  
Die diagonale Steifigkeitsmatrix ergibt sich zu: 
L1
L2
L2
L1
L2
L2
1
4
52
51 21×21
k
k
k
...
k
k
k
k
...
k
k
k
                    
diag,PK  
(A4.1)
Die Längssteifigkeit der Beine wird über die Steifigkeit der Läufer angenähert, da die 
Statorelastizität vernachlässigt werden kann: 
4
2
Läufer
L1
Läufer
E D
k
l
    
(A4.2)
Die Läufer sind keine schubweichen Bauteile, dementsprechend kann der Einfluss der 
Quersteifigkeit vernachlässigt werden. Des Weiteren wird die Steifigkeit von Bein 5 nur auf 
das gestellseitige Kardangelenk aufgeteilt, weshalb die Steifigkeit des plattformseitigen 
Kardangelenks ebenfalls mit einer sehr hohen Steifigkeit abgebildet wird: 
 
 
L2
52
k
k
 
   
(A4.3)
Die auf die Kardangelenke reduzierten Steifigkeiten setzen sich aus den Biegesteifigkeiten 
sowie für Bein fünf zusätzlich der Torsionssteifigkeit des Beins zusammen. Die 
Biegesteifigkeiten werden berechnet zu [Tim04]: 
 ,3 64
4
Läufer
i,B,1 i,B,2
Biegung i
D
k k E
l
     5,Ex  
(A4.4)
Die Biegelänge entspricht der Länge des Läufers, der aus dem Stator ausgefahren ist. Die 
Biegesteifigkeit des Stators wird vernachlässigt. 
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Die Torsionssteifigkeit des fünften Beins ergibt sich zu: 
  5 ,
0.965
,T 3
5 5,E 5 ref
 Nmk
x 

  
(A4.5)
Die Ausfahrlänge senkt die Torsionssteifigkeit mit der dritten Potenz, da die Führungsstangen 
der Verdrehsicherung nahezu ausschließlich auf Biegung belastet werden. Die Herleitung der 
Berechnung findet sich in [Bri12].  
Die Torsionssteifigkeit der neukonstruierten Verdrehsicherung ergibt sich zu [Bri12]: 
  5 , ,
145468
,T neu
5 5,E 5 ref
 Nmk
x    
(A4.6)
Im Folgenden werden der Arbeitsraum, die geometrischen Parameter sowie die Ergebnisse 
der Steifigkeitskennzahlen für die neukonstruierte Verdrehsicherung dargestellt. 
Arbeitsraum Wertebereich 
X  0.058..0.158 m  
Y -0.049..0.051 m 
Z  0.661..0.711 m 
ϕ -5.0..5.0°  
ϴ -5.0..5.0° 
Tab. A4.1: Arbeitsraum der untersuchten Parallelstruktur 
Parameter Werte 
a1 (0.58, 0.1415, 0.0) m 
a2 (-0.1, 0.56, 0.0) m 
a3 (-0.1, -0.56, 0.0) m 
a4 (0.58, -0.1415, 0.0) m 
a5 (0.58, 0.0, 0.0) m 
  
b1 (-0.074, 0.141, -0.075) m 
b2 (-0.111, 0.113, -0.075) m 
b3 (-0.111, -0.113, -0.075) m 
b4 (-0.074, -0.141, -0.075) m 
b5 (0.159, 0.0, -0.075) m 
  
DLäufer 0.02 m 
lLäufer 0.35 m 
E 210000 MPa 
Tab. A4.2: Parameter der untersuchten Parallelstruktur 
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Abb. A4.1: Steifigkeitskennzahlen Pentapod (Diag. P-Matrix), neue Verdrehsicherung 
 
Abb. A4.2: Steifigkeitskennzahlen Pentapod (gekoppelt, 15 Hz), neue Verdrehsicherung
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